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LA IMPORTANCIA DE LAS TURBINAS DE GAS EN LA INDUSTRIA PETROLERA
MEXICANA

Una de las divisiones estratégicas de Petroleos Mexicanos le corresponde a Pemex Gas y
Petroquimica Basica ya que se encarga del procesamiento del gas natural y liquidos asociados,
y particularmente, del transporte, comercializacion y almacenamiento de sus productos.

En el ambito internacional en el afio 2002, Pemex Gas se situdé como la 8 empresa
procesadora de gas natural, con un volumen procesado superior a los 4,000 millones de pies
cubicos diarios (MMPCD) y como la 3" empresa productora de liquidos, con una produccion
de 418 miles de barriles diarios (MBD). Cuenta con una extensa red de gasoductos, a través de
la cual se transportaron poco mas de 4,000 MMPCD de gas natural, lo que la ubico en el 10°
lugar entre las principales empresas transportistas de este energético en Norteamerica.

En México en el ano 2002, Pemex Gas se posiciono como la 8° empresa mas grande
del pais por su nivel de ingresos, cercanos a los 9,000 millones de dolares, con activos del
orden de 6,230 millones de dolares.

Pemex Gas cuenta con 8 complejos procesadores de gas natural con las siguientes
capacidades: endulzamiento de gas: 4,173 MMPCD; recuperacion de liquidos: 5,034
MMPCD,; fraccionamiento de liquidos: 563 MBD. La extension total del SNG es de 9,031 km
y cuenta con 8 estaciones de compresion; 3 en el sur del sistema en el area de Cardenas y
Minatitlan, una en Valtierrilla, Guanajuato, y 4 en la parte norte en los estados de Tamaulipas
y Nuevo Leon.

La logistica del gas licuado se apoya en 16 terminales de distribucion y 1,822 km de
ductos con una capacidad de bombeo de 220 MBD. Para el manejo de petroquimicos basicos,
se cuenta con 1,023 km de ductos.

El Sistema Nacional de Gasoductos (SNG) pasa por 18 estados de la Republica (figura
I). Inicia en Chiapas y pasa por Veracruz y Tabasco hasta Tamaulipas con lineas de 24, 36 y
48 pulgadas de diametro; posteriormente se prolonga por los estados de Nuevo Leodn,
Coahuila, Durango y Chihuahua, con lineas de 24 y 36 pulgadas de diametro. Existen tres
lineas importantes de 18, 24 y 36 pulgadas que recorren el centro del pais pasando por los
estados de Veracruz, Puebla, Tlaxcala, Hidalgo, México, Querétaro, Guanajuato, San Luis
Potosi, Michoacan y Jalisco. En Naco, Sonora, inicia un ducto de 327 kilometros de longitud
para la importacion de gas natural, de los Estados Unidos de América a Hermosillo.

Centro procesador de gas

,} Importadon

Fig. I Sistema nacional de gasoductoé
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El SNG cuenta con puntos de inyeccion de gas natural de origen nacional y puntos de
conexion internacional. A través de estos ultimosse pueden realizar operaciones de
importacion o exportacion con los Estados Unidos.

Debido a que Pemex Gas tiene concentrado el ochenta por ciento de su actividad en
instalaciones de proceso ubicadas al sureste del pais (zona de clima tropical) y a que la
capacidad instalada en equipos para compresion es de aproximadamente 211 MW entonces, es
de suma importancia que para obtener altos niveles de productividad y eficiencia los equipos
que proporcionan esta potencia requerida, que en su mayoria turbinas de gas (TG), tengan alta
disponibilidad y confiabilidad ademas de operar lo mas eficientemente posible.

Una manera de incrementar la productividad en la planta es la posibilidad de
incrementar la capacidad de compresion, lo que es posible si se puede incrementar la potencia
proporcionada por las TG; lo que a su vez es posible si se pueden modificar las caracteristicas
del aire que alimenta a las mismas. Un esquema para lograr el objetivo anterior, consiste en el
enfriamiento del aire de suministro a TG; lo que puede lograrse por diversos medios.

XX



ALCANCE

El trabajo de tesis que a continuacion se expone es un estudio técnico-economico sobre
la conveniencia de llevar a cabo la instalacion de un sistema de enfriamiento para el aire de
admision en turbinas de gas General Electric modelo LM-2500 instaladas en plataformas
marinas empleadas para accionar equipos de compresion de gas natural para su transporte (ver
figura II). En el idioma inglés estos sistemas reciben el nombre de “Combustion Turbine Inlet
Air Cooling” del cual se derivan sus siglas CTIAC. En este trabajo se denominaran “Equipos
de Enfriamiento del Aire de Admision en Turbinas de Gas™ (EEAATG).

El fin practico de los equipos EEAATG es recuperar la potencia perdida por las TG
debido a las elevadas temperaturas ambientales en las que estas operan, ademas de mejorar su
eficiencia. Por ejemplo, en Estados Unidos de Norte América la instalacion a nivel comercial
de estos equipos en plantas para generacion eléctrica de ciclo combinado y/o ciclo simple se
comenzo aproximadamente desde la década de los 80’s, obteniendo con ello un aumento de su
produccion por tan solo una parte del dinero que representaria instalar nuevos equipos para
cubrir esa demanda.

Durante la recopilacion de informacion respecto a este tema, se encontrd que algunas
compaiiias dedicadas a la instalacion de equipos EEAATG mencionan que se puede obtener
un aumento de potencia hasta del 35%, siendo mas atractiva su aplicacion en lugares con
elevadas temperaturas ambientales y baja humedad, ademas de ser en su totalidad sistemas
pensados para su aplicacion en la industria de la generacion eléctrica.

A todo eso, los cuestionamientos bajo los cuales esta basada la elaboracion de esta tesis
son: /A que se debe el aumento de potencia al enfriar el aire de admision en las TG?, (En
cuanto se podria aumentar la potencia de una TG que opera en plataforma?, ;Qué opciones
existen para llevar a cabo el enfriamiento del aire?, ;Cual es la opcidn mas adecuada para el
equipo instalado en plataforma?, ;Es conveniente aplicar equipos EEAATG en plataforma?,
. Queda restringida la aplicacion de los equipos EEAATG para climas calidos y secos?, ;Por
qué tipicamente se aplican estos sistemas en plantas de generacion eléctrica?.

Dado el incremento de potencia en una TG para accionamiento mecanico de un
compresor para gas natural: jEn cuanto se podria incrementar la produccion de gas natural?,
A cuanto asciende la inversion por un equipo EEAATG y en cuanto tiempo se cubre el costo
del equipo?, etc.

Aunque el tema de los equipos EEAATG no es nuevo, el enfoque que se le da en esta
tesis si lo es, debido a que:

l. Se piensa aplicar este sistema en plataformas marinas. Esto implica una mayor carga
de refrigeracion debido a las condiciones climatologicas y por ende un mayor consumo
de energia eléctrica de parte del equipo de refrigeracion, ademas de poco espacio
disponible.

Se aplicaria para turbinas de gas que accionan compresores. Por lo que la energia
eléctrica consumida por el equipo de refrigeracion se tendra que obtener de la red de
suministro del lugar en cuestion, lo que implica tener la suficiente capacidad en la red
eléctrica y tener que pagar el costo de esta.

2
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OBJETIVO

En resumen, el objetivo de este trabajo consiste en establecer de manera concreta la viabilidad
técnica y economica de este tipo de equipos con el fin de incrementar la potencia de un
sistema de compresion de gas, con las desventajas asociadas a climas rigurosos y la carga
eléctrica adicional requerida por el equipo de refrigeracion.

El estudio se realizo en cuatro partes, cada una de ellas en un capitulo del trabajo: la
primera donde se analiza el comportamiento de la turbina de gas de acuerdo a las condiciones
planteadas con el fin de determinar las ganancia de potencia ligada al enfriamiento del aire, la
segunda donde se analizan los sistemas de refrigeracion de aire de manera que se define la
opcion apropiada para el caso de estudio, la tercera donde se cuantifica la ganancia en
produccion de compresion de gas natural para un caso tedrico propuesto y la tltima donde se
analiza todo el sistema en su conjunto: sistema de refrigeracion, turbina de gas, acoplamiento
con compresores y sistema de distribucion, determinando tanto su viabilidad técnica como
econdmica.

BroIns
O B v TURBINA DE GAS COMPRESOR
RO - :’E A =
2 E [ o]
— | e | — 2
— IHAKE| — — &
— | A | — =
s TE E
" 5H e FE pucto 4
. N
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\ N A\ J
Y o i i
CAPITULD 2 CAPITULO 1 CAPITULO 3
A\ A
'
CAPITULO 4

Fig. II Esquema global del sistema
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CApPiTULO 1 TURBINA DE GAS LM-2500

Para el caso de estudio de esta tesis se tomo como base una TG marca General Electric
modelo LM2500 por ser la que comiunmente es aplicada para accionar equipos de compresion
de gas natural en plataformas marinas para su envio a tierra.

Para justificar el empleo del equipo de enfriamiento de aire se debe estudiar primero de
que manera afecta la temperatura de admision al desempefio de la TG. Para esto, es necesario
conocer las caracteristicas de la TG para poder plantear un modelo termodinamico que permita
estimar el cambio de potencia, consumo de combustible y eficiencia que experimentaria al
pasar de las condiciones en que se encuentra trabajando a las nuevas condiciones que
proporcionaria el equipo de refrigeracion.

1.1 DESCRIPCION DE LA TURBINA LM2500

El sistema LM2500 fue disefiado por la division de Turbinas de Gas industriales de la
compaiiia GE.

En el disefio de la turbina LM2500 se hicieron las adecuaciones pertinentes de manera
que para estas turbinas, que son aeroderivadas, se pudieran conseguir mayores tiempos de
operacion reduciendo asi las interrupciones para mantenimiento y por ende una mayor
disponibilidad.

Todo esto resultd en una turbina de gas industrial, que en su época fue altamente
rentable e industrializada. Con una eficiencia térmica que ronda el 37%, con un consumo de
combustible que es de 10 a 30% menor que los de equipos similares.

La informacion técnica que este equipo se presenta en la siguiente seccion. En dicha
seccion se excluyeron las curvas caracteristicas, asi como las dimensiones y pesos. Si se desea
consultarlos, estos aparecen en el anexo “A”

Fig. 1.1 Turbina LM-2500

tad
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1.2 DATOS TECNICOS

1.- Modelo: LM2500
2.- Ciclo: Simple
3.- Numero de ejes: 2
4 .- Direccion de rotacion: Horario
5.- Compresor:

a) tipo: Axial

b) total de etapas: 16

c) Relacion de presion: 18:1

d) Velocidad: 9827 RPM
6.- Turbina:

a) Etapas de alta presion: Dos (2)

b) Etapas de trabajo: Seis (6)

¢) Velocidad: 3600 RPM
7.- Combustor:

a) Configuracion: Anular

b) Combustible: Gas Natural

¢) Quemadores: Treinta (30)

La turbina de gas LM2500 (figura 1.1) es una turbina de ciclo simple de dos ejes que consiste
de un generador de gases y una turbina de trabajo con el eje de potencia extraido con un cople
flexible de carga a través del ducto de escape. El generador de gas consiste de un compresor
de geometria variable, una camara de combustion tipo anular, una turbina de alta presion, un
reductor, controles y accesorios. La turbina de potencia es de seis etapas, turbina de baja
presion aerodinamicamente acoplada al generador de gases y accionada por el generador de
gases de escape.

1.- Seccion de admision

La seccion de admision consiste de un una boca acampanada y una punta tipo bala. La boca
acampanada contiene un multiple para inyeccion de spray de soluciones limpiadoras hacia el
compresor para remover la suciedad. La limpieza del compresor se realiza mientras se
monitorea el generador de gases con el arrancador. La boca y punta son de aluminio recubierto
con resina epoxica.

2.- Seccion de compresion

El compresor (figura 1.2) es de 16 etapas, de relacion de presion elevada (18:1) y de flujo
axial. Las partes primordiales son: marco frontal del compresor, rotor, estator y marco
posterior. El principal objetivo de la seccion de compresion es comprimir el aire para la
combustion; sin embargo, parte del aire es extraido para enfriamiento propio de la turbina.

Los alabes guia a la entrada y en las seis primeras etapas son de posicion variable; su posicion
angular es cambiada en funcion de la temperatura de admision y la velocidad del compresor.
Esto, junto con el limitador de velocidad, provee una operacion optima del compresor a través
de todo el rango de operacion del mismo.
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Fig. 1.2 Compresor de 16 etapas
3.- Camara de combustion

Es de tipo anular y consiste de cuatro componentes principales remachados juntos; armazon de
capucha, domo, falda interior y falda exterior (figura 1.3 y 1.4).

El armazon de capucha, en conjunto con la salida del compresor, sirve como un difusor
y distribuidor para el aire de descarga del compresor. Este provee un flujo uniforme de aire
hacia la camara de combustion a través del amplio rango de operacion y promueve una
combustion uniforme y en consecuencia una distribucion de temperatura uniforme en la
turbina.

Cada una de las treinta boquillas de combustible estan provistas de estructuras que
promueven la formacion de vortices los cuales proveen una estabilizacion de la flama y un
mezclado 6ptimo del combustible y el aire. La superficie interior del domo esta protegida de la
alta temperatura provocada por la combustion mediante una pelicula de aire de enfriamiento.
La acumulacion de carbon en las boquillas inyectoras de combustible se previene mediante un
carrete en forma de venturi unido a las mismas.

Fig. 1.3 Amazon intemo de la
camara de combustion

Las lineas a la camara de combustion son una serie de anillos traslapados unidos por
soldadura resistente y juntas de abrazaderas. Estas estan protegidas de las altas temperaturas
generadas por la combustion mediante un enfriamiento circunferencial de pelicula. El aire para
la combustion primaria y el aire de enfriamiento entran a través de agujeros minimamente
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separados en cada anillo. Estos agujeros ayudan a centrar la flama y permitir el balance para
aire de combustion. Los agujeros de dilucion son utilizados en los anillos interiores y
exteriores para un mezclado adicional y bajar la temperatura de entrada a la turbina.

R

% i T

Fig. 1.4 Seccion de la cimara de combustion

4.- Seccion de la turbina de alta presion

Esta consiste de un rotor de la turbina de alta presion, primera y segunda etapa de montajes de
inyectores de la turbina y el marco medio de la turbina (figura 1.5). Las boquillas de las
turbinas direccionan el gas caliente del generador de gases hacia los alabes del rotor de la
turbina de trabajo en un angulo y velocidad 6ptimos.

Fig. 1.3 Turbina de alta presion

3.- Parte media de la turbina

Esta seccion contiene al extremo final del rotor de la turbina de alta presion y al extremo
inicial de la turbina de potencia. El marco provee un pasaje difusor suave para la descarga de
la turbina de alta presion hacia la turbina de trabajo o potencia. La tuberia para la lubricacion
de los rodamientos y presurizacion para sellos esta localizado dentro de los puntales del
marco. El marco tiene puertos para los termopares y puntas de prueba para la medicion de
presion de los gases de escape de la turbina de alta presion. Estos puertos también permiten el
acceso para un baroscopio de inspeccion.
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6.- Seccion motriz

Esta seccion (figura 1.6) consiste de una caja de engranes de entrada en el cubo del marco
frontal, un eje motriz, un caja de transmision atornillada por debajo del marco delantero. El
arrancador, la bomba de combustible y el filtro en los equipos de combustible liquido, la
bomba hidraulica y la bomba de barrido de lubricante que estan montadas en el final de la caja
de transmision.

La potencia motriz para el equipo accesorio es obtenida del rotor del compresor a
través de un eje hueco de gran diametro el cual estd conectado a la parte frontal del rotor. Un
juego de engranes conicos en la transmision transfiere esta potencia al eje motriz radial, el
cual transmite la potencia a otro juego de engranes conicos en la parte frontal de la caja de
transmision. Un eje motriz corto transmite la potencia a los demas accesorios en la caja de
transmision.

Gas Senerator
Electric Magretic
Speed Sensor :H: hugs

Lk and
- Scavenge Pump

Cpticnal

Fuel Pumo Hyaraulls Pump
or Accegsony {ogtnal)
Orve Alr Laakng Forward
"L" 1
g hr————

e

Fig. 1.6 Configuracion de la transmisién para el equipo accesorio
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7.- Turbina de potencia

Los alabes de este rotor (figura 1.7) tienen cubiertas que se entrelazan entre si para obtener
niveles bajos de vibracion y estos alabes a su vez estan sujetos al disco mediante bases tipo
cola de paloma. Sellos rotativos reemplazables asegurados entre los espacios de los discos
encajan con sellos estacionarios para evitar pérdidas excesivas de gas entre etapas.

Fig. 1.7 Turbina detenéla
8.- Acoplamiento de carga

Es un disco seco, no lubricado el cual esta provisto de guardas de acoplamiento. La direccion
de rotacion de éste es contra las manecillas del reloj cuando se mira en la direccion del flujo
del gas.

9.- Pleno de gases de escape

Este consiste de un difusor interno y externo. La seccion difusora recupera una porcion de la
energia cinética de los gases de escape que se alejan de la turbina de gas antes de dar un giro
de 90° en el ducto de escape.

El pleno de escape esta soportado independientemente de la estructura de la turbina de
gas. Sellos del tipo utilizados en pistones (anillos) y platos flexibles son utilizados para
adaptarse a la expansion térmica entre los elementos de la turbina y el pleno de escape.

10.- Patin del equipo

La base de la turbina esta fabricada de acero estructural y soporta o contiene a la turbina, el
pleno de admision, sistema de escape, el encabinado y el modulo de accesorios. Todas las
conexiones mecanicas y eléctricas se realizan en los lados de la base. Toda la tuberia y
cableado sobre la base son prefabricados y preinstalados.
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1.3 ESTIMACION DE LA GANANCIA DE POTENCIA AL ENFRIAR EL AIRE DE
ENTRADA

A continuacion se muestra el estudio termodinamico necesario para estimar, principalmente, la
variacion en la potencia que experimenta el equipo LM2500 debido a la temperatura en la
admision del mismo basandose en los datos técnicos que el fabricante proporciona.

1.3.1 CICLO BRAYTON ABIERTO DE AIRE ESTANDAR

En un ciclo de potencia simple para una turbina de gas se emplea equipo separado para los
diversos procesos del ciclo (figura 1.8). Al inicio, el aire se comprime en forma adiabatica en
un compresor rotatorio axial o centrifugo. Al final de este proceso, el aire entra a una camara
de combustion donde se inyecta y quema combustible a presion esencialmente constante. Los
productos de la combustion se expanden luego a través de una turbina hasta alcanzar la
presion ambiente de los alrededores. Un ciclo compuesto por estos tres pasos recibe el nombre
de ciclo abierto, ya que el ciclo en realidad no se completa. Los ciclos de las turbinas de gas
reales son ciclos abiertos, ya que se debe introducir aire en forma continua en el compresor.

COMBUSTIBLE
CAMARA
— 3
COMBUSTION S—
BP
\ \‘/
— — —4-COMPRESOR—=— = s - .. .
TURBINA \
AP
M
WV
AIRE GASES DE
ESCAPE

Fig. 1.8 Esquema de una turbina de gas de dos ejes

En el analisis de los ciclos de las turbinas de gas, es util emplear al principio un ciclo
de aire estandar idealizado. A tal ciclo ideal se le llama ciclo Brayton, en honor del trabajo que
George Brayton desarrollo en la década de 1870. El ciclo cerrado de aire estandar de la turbina
de gas se compone de cuatro procesos internamente reversibles:

1. Compresion adiabatica

2. Adicion de calor a presion constante
3. Expansion adiabatica y

4. Expulsion de calor a presion constante
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Asi los procesos de compresion y expansion son isentropicos, y el proceso real de la
combustion se sustituye por un proceso de adicion de calor. El empleo de aire como medio de
trabajo en todo el ciclo es un modelo muy bueno de la practica real, ya que es muy comun
encontrar relaciones de aire y combustible aproximadamente de 50:1 con base masa.

Los diagramas pv y Is para el ciclo ideal se muestran en la figura 1.9. Para los
procesos 1-2 y 3-4, que son isentropicos, el principio de conservacion de la energia se reduce
a:

w = Ah+Ae, 11
T P
P=cte,

-~ P=cte.

>s > v

Fig. 1.9 Diagramas pvs. v v T vs. s del ciclo Brayton ideal

El balance de energia en flujo estacionario para los cambiadores de calor utilizados en
los procesos 2-3 y 4-1 tiene la forma:

q=Ah+Ae, sunkiZ

Si no hay cambios apreciables de energia cinética (e.), la eficiencia térmica del ciclo
ideal de Brayton esta dada por:

h-ls —-1’11
h,-h,

4 cotrada 3 2%

Til.Braylou =]~ anlida = I 5

vel.d

donde el subindice s denota un estado de salida isentropico. Para un ciclo de Brayton de aire
estandar con capacidades térmicas especificas constantes, la ecuacion 1.3 se convierte en:

I

1
Tl:.Bmymu = —TS _TZS rk" % ...1.4

donde:

10
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El empleo de las propiedades constantes, que llevo a la ecuacion 1.4 es muy atil en el
modelado inicial del ciclo de potencia de la turbina de gas. Sin embargo, para obtener valores
de los términos de calor y trabajo en el analisis de un ciclo, es necesario tener en cuenta la
variacion de ¢, con respecto a la temperatura.

Para el ciclo tenemos que el trabajo realizado por el compresor esta dado por la
siguiente expresion:

WCS =hk _hl ...1.5
de la cual se deriva la siguiente expresion para calcular la potencia:
W, =m,(h, —h,) ...1.6

El trabajo que realiza la turbina esta dado por:

wyg, =h; —h,, will
de igual forma:
W, =m,(h,-h,) sl

El calor suministrado para el caso isentropico esta dado por:

qss =h; —-h, ...1.9

QSS zma(hS_hzs) --.1.10

Para obtener la potencia neta que se obtiene de la turbina de gas simplemente se tiene
que restar la potencia de compresion a la potencia de la turbina asi:

Wy, = Wy, =W, 11

La eficiencia térmica esta dada por

W,
Ty, == wskil2

Qs

11
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Para turbinas y compresores que en la practica son casi adiabaticos, el trabajo
isentropico asociado con estos dispositivos es un estandar, con el cual se puede comparar el
equipo real. El funcionamiento verdadero de los dispositivos que producen o reciben trabajo y
que son esencialmente adiabaticos se describen con el uso de una eficiencia adiabatica.

La eficiencia adiabatica de la turbina nr se define como:

N =—2 ... 113

donde:

W; es el trabajo real
W es el trabajo isentropico

Esta cantidad se llama a menudo eficiencia de la turbina. El la figura 1.10 se muestran
los procesos adiabaticos reversibles e irreversibles en una turbina. La entropia especifica
siempre aumenta para el proceso adiabatico real, como exige la segunda ley. Si se desprecian
los cambios en las energias cinética y potencial, los términos de trabajo se pueden evaluar en
funcion de los cambios de entalpia de un proceso en flujo estacionario. Empleando la notacion
de la figura, la eficiencia adiabatica de un dispositivo generador de trabajo, como una turbina,
se puede escribir asi:

N _Bally ...1.14
h,—h,

=]

donde el subindice r representa la condicion de salida real, mientras que el subindice s
representa el estado de salida isentropico.

P4

\

4r

N\

Fig. 1.10 Comportamiento real de una turbina
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Para dispositivos que requieren trabajo de entrada, la eficiencia adiabdtica del
compresor se define como:

w, &
MNe = .. 1.15

W

r

Es conveniente referirse simplemente a la eficiencia del compresor. La figura 1.11 muestra
los flujos reversible e irreversible a través de un compresor adiabatico. El proceso isentropico
1-25 se muestra de nuevo en un diagrama 75. En este ultimo caso, la eficiencia adiabatica del

compresor queda definida como:

...1.16

Y
rd

P

Fig. 1.11 Comportamiento real de un compresor

Considerando los valores reales de los estados y no los isentropicos las ecuaciones 1.6,
1.8, 1.10, 1.11 y 1.12 resultan:

\’vc =m, (hzr _h]) ...1.6°
W, =m, (h, -h,) ...1.8°
Q,=m,(h,~h,) ... 1.10°
W, =W, -W, )
Wy
N, =—— ..1.12°
Qs

13
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1.3.2 MODELADO TERMODINAMICO DE LA TURBINA LM-2500

El modelado termodinamico de la TG se hard con base a un ciclo Brayton simple con
referencia en los datos que el fabricante proporciona para las condiciones ISO (T=15°C, p =1
atm y @=60%). Las consideraciones para dicho analisis son las siguientes:

Ciclo abierto.

Eficiencias adiabaticas del compresor y turbina iguales.

No existen pérdidas de calor y/o presion en la camara de combustion.

No existen pérdidas de presion a la entrada del compresor y a la salida de la turbina.

.IL.E..;J[\..)'——&

Los datos que proporciona el fabricante para este equipo se resumen el la tabla 1.1.

Tabla 1.1 Datos del fabricante para la turbina LM-2500

VALORES A CONDICIONES ISO

Tansb 159C
Pamb 101.3 kPa
Wiso 20,507 kWq,
HR 9,755 kJ/kWeh

L 18:1
PCB 48,448 kl/kg
m,,. 65.39 kg/s

La representacion grafica del modelo termodinamico basico a seguir (ciclo Brayton) se
muestra a continuacion en la figura 1.12:

P=1,823.4 kPa

" P=101.3 kPa

Fig. 1.12 Diagrama Ts a utilizar en el modelado
tcrmodinamico de la turbina de gas

14
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A continuacion se muestran los calculos necesarios para obtener las eficiencias
adiabaticas del compresor y la turbina del equipo LM2500 a las condiciones ISO. Estas se
ajustan de manera que los datos proporcionados en la tabla 1.1 se cumplan. Una vez obtenidas
estas, se simulara la TG LM2500 a temperaturas del aire de admision de 40 °C y 7.33 °C para
saber en cuanto varia la potencia entregada y a que se debe. Este analisis requiere el empleo de
tablas de aire a baja presion y se utilizo una version electronica de las mismas'.

1.3.2.1 OBTENCION DE LAS EFICIENCIAS ADIABATICAS DEL COMPRESOR Y
TURBINA PARA LAS CONDICIONES ISO

Estado 1:

Las propiedades conocidas son:

Ty =15 °C
p1=101.3 kPa

con lo que se lee de tablas:

hy = 288.29 kJ/kg
51 = 2.4711 kJ/(kgeK)

Estado 2:

Si se considera un proceso isentropico del estado I al estado 2 con la relacion de presion de
18:1, los valores de la presion y entropia son los siguientes:

p2=1,823.4kPa
s; =81 =2.4711 kJ/(kgeK)

con los que se obtienen los siguientes valores de temperatura y entalpia:

Tas = 375.15°C
hae = 658.16 ki/kg

Para obtener el estado real 2, en una primera aproximacion se considerara una
eficiencia adiabatica del 90% para el compresor. De la ecuacion 1.16 se tiene que:

h!s_hl

h, -h

r 1

Me =

despejando hy;:

' Las tablas utilizadas son partc de un software que viene incluido en el libro “Thermodynamics — an engineering
approach” de Yunus A. Cengel y Michael A. Boles. 2* Ed. Mc-Graw Hill, Nueva York, 1994.

15
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sustituyendo los valores de hyg, h; y Ne:

har = ( 658.16 - 288.29 ) kl/kg / 0.9 + 288.29 kl/kg
ha = 699.26 k/kg

de las tablas de aire, con el valor de la entalpia h,, y la presion p2, se lee que el valor de la
temperatura es de:

Ty =413.68 °C
Estado 3:

Para determinar el calor suministrado por el combustible se usa el valor del “Heat
Rate”, este tiene un valor de HR = 9,755 kJ/kWesh. Este indica la cantidad de calor (en kJ/h)
que se tiene que suministrar a la turbina para obtener 1 kW de potencia mecanica en la flecha
de trabajo. Entonces:

HR = 9,755 kJ/kWimsh = 9,755 kJ/(kWoe36008) = 2.7097 kWy/k Wi,

Donde los subindices m y ¢ se refieren a la potencia mecanica y térmica
respectivamente. Si la potencia obtenida a condiciones ISO es de 20,507 kW, entonces:

Q, =20,507 kW, x2.7097 kW, /kW,, =55,568 kW,

obteniendo la cantidad de calor suministrado por unidad de masa que circula en la TG:

Il

gs = 55,568 kW, / 65.39 kg/s = 849.79 k/kg

ademas se puede calcular el gasto de combustible utilizando el poder calorifico del mismo que
es de 48,448 kJ/kg para el gas natural:

55,568 kW, / 48,448 kJ/kg = 1.147 kg/s
la relacion aire/combustible de la TG es:

57.01 ;1 =57 1

por lo que para efectos de calculos se puede despreciar la cantidad de combustible inyectado.
La cantidad de calor suministrado se obtiene mediante la siguiente expresion:

qs =h; —h,, ...1.9°
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que es similar a la ecuacion 1.9 obtenida anteriormente pero considerando el estado real 2.
Despejando h;.

h‘S =hlr +q$

sustituyendo valores de hs, y gs:

hy = 699.26 kJ/kg + 849.79 kl/kg
hs = 1,549.05 kJ/kg

con el valor de entalpia hs, obtenido y la presion p; de 1,823.4 kPa, se lee de las tablas de aire
los siguientes valores para la temperatura y entropia:

Tx=1,153.52°C
s3 = 3.3657 kJ/(kgeK)

La temperatura T; se aproxima a la temperatura maxima permisible a la entrada de la
turbina que es de aproximadamente 1100 °C.

Estado 4:

Si se considera un proceso isentropico del estado 3 al estado 4 con la relacion de presion de
18:1 y con los valores de las propiedades de presion y entropia:

ps=p1=101.3 kPa
84 = 83 = 3.3657 kJ/(kgeK)

se lee de las tablas de aire los siguientes valores para temperatura y entalpia:

T =415.82°C
has = 701.55 kJ/kg

Para obtener el estado real 4 se considerara una eficiencia del 90% para la turbina al
igual que lo fue en el compresor. De la ecuacion 1.14:

despejando hy:

sustituyendo valores de hy, hy y Nt

hyr = 1,549.05 kl/kg - 0.9 x ( 1,549.05 — 701.55 ) ki/kg
hsr = 786.30 kl/kg

17



CAPITULO 1 TURBINA DE GAS LM-2500

con este valor de entalpia y la presion ps de 101.3 kPa de lee de las tablas de aire el siguiente

valor de temperatura:
T4 =494.19°C

Ahora se calculan los trabajos, calores y la eficiencia térmica con ayuda de las
ecuaciones 1.6°,1.8°,1.10°, 1.11"’ y 1.12°

W, =65.39 kg/s x (699.26 -288.29 ) ki/kg = 26,873 kW _
W, =65.39kg/s x (1,549.05 - 786.30 ) ki/kg = 49,876 kW _
W, = 49,876 kW -26,873 kW =23,003 kW,

Q, =65.39kg/s x (1,549.05-699.26 ) kI/kg = 55,568 kW,
M, =23,003 kW /55,568 kW =0.4140 = 41.40%

Como se puede observar, la potencia neta obtenida aun es diferente de la especificada
por el fabricante a condiciones ISO (20,507 kWy,). Lo siguiente es repetir el procedimiento
anterior cambiando el valor de las eficiencias adiabaticas del compresor y turbina;
manteniendo constante el calor suministrado, la relacion de presiones, el flujo y la temperatura
del aire de admision. Este es un proceso iterativo, por lo que los resultados de dichas
iteraciones se muestran a continuacion en la tabla 1.2.

Tabla 1.2 Resumen de los resultados de las iteraciones al variar la eficiencia adiabatica del compresor y
turbina.

Iteracion 1 2 3 4 5 6
11, NC 90% 30% 85% 86% 87% 86.57%
T, [°C] 15 15 15 15 15 15

To. [°C] | 41368 | 46137 | 43618 | 43148 | 42689 | 42885
T; [°C] | 1,15540| 1,198.05 | 1,17549 | 1,171.29 | 1,167.18 | 1,168.93
Ty [°C] | 494.19 | 59845 | 354529 | 53494 | 52466 | 529.08

p1 [kPa] 1013 1013 101.3 1013 101.3 1013
p2 [kPa] | 1,823.4 | 18234 | 18234 | 18234 | 18234 | 18234
ps [kPa] | 1,8234 | 1,8234 | 18234 | 18234 | 18234 | 18234
ps [kPaj 1013 101.3 101.3 1013 101.3 1013

hy [kJ/kg] | 28829 | 28829 | 28829 | 28829 | 28829 | 28829
by, [kJ/kg] | 69926 | 750.63 | 72343 | 71837 | 71343 | 71554
hs [kJ/kg] | 1,549.04 | 1,600.41 | 1,57322 | 1,568.16 | 1,563.21 | 156533
h [kJ/kg] | 78630 | 90130 | 84235 | 83095 | 81965 | 82448
m, [ke/s] | 6539 | 6539 6539 | 6539 6539 | 6539

W, [kWn] | 26,873 30,232 28,454 28,123 27,800 27,938
W, [kWq] | 49,876 45,715 47,792 48,206 48,621 48,444
W, [kWa] | 23,003 15,483 19,338 20,083 20,822 20,506
Q, [kW,] 55,568 55,568 55,5638 55,568 55,568 55,568

e [ %] 41.40% | 27.86% 34.80% 36.14% 37.47% 36.90%
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La representacion grafica de los resultados obtenidos en la 6 iteracion se muestran en

la figura 1.13.

Con los datos de las eficiencias adiabaticas del compresor y turbina ya obtenidas, se
simulara a la TG con una temperatura del aire de admision (estado 1) de 40 °C y 7.33 °C para
cuantificar la ganancia de potencia y el cambio en la eficiencia.

Las consideraciones hechas para el siguiente analisis son:

1. Las eficiencias del compresor y turbina permanecen iguales (86.57%).
2. La potencia neta en ambos casos sera de 20,507 kW, por lo que se tendra que ajustar
el calor suministrado en cada caso. Esto se realizara con la ayuda de un programa de
computo.

L]

camara de combustion.

4. Elflyjo

masico de aire se considera el mismo (65.39 kg/s).

5. No hay pérdidas de presion en la admision ni en el escape.

Al igual que en el caso anterior se despreciaran las perdidas de calor y presion en la

El procedimiento a seguir para dicho analisis es el mismo hecho en la seccion 1.3.2.1
por lo que los calculos presentados estan mas resumidos.

1,169

e e

TPC
re] @
™
‘ib.
3 %
m=65.39 kg/s N
QJ
3
S |qr=86.57% |
- | .
| Qs=55,568 kW HE—
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¥
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N
IR ., (e ¢?
] [q=885T% | o
— > |We=27,938 kWa| . ~ o
L= 'N=36.9% |
- W=20,506 kW

Y

, s
Fig. 1.13 Representacion de los estados 1. 2, 3 y 4 para la turbina de gas bajo condiciones ISO
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1.3.2.2 S}MULACION DE LA TG A UNA TEMPERATURA DEL AIRE DE
ADMISION DE 40 °C

Estado 1:

Propiedades conocidas:

T,=40°C
p1 =101.3 kPa

con lo que se lee de tablas:

hy =313.41 kl/kg
s1 = 2.5547 kJ/(kgeK)

Estado 2:

Propiedades conocidas:

p2 = 1,823.4 kPa
$; =81 = 2.5547 kJ/(kgeK)

con lo que se lee de tablas:
hys = 714.54 kJ/kg
T3 =42792°C

Para obtener el estado real 2 se considera la eficiencia adiabatica del compresor
(86.57%):

h, —h
h r = - + hl
nf_'
sustituyendo los valores de hyg, h; y Ne:

hae = ( 714.54 — 313.41 ) kJ/kg / 0.8657 + 313.41 kl/kg
hye = 776.77 kl/kg

con el valor de presion p y entalpia hy, se lee de las tablas de aire:
Ty =485.45°C

Estado 3:

Propiedades conocidas:

P3=pP2— [,8234 kPa
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Para saber el valor de todas las propiedades del estado 3 es necesario saber su valor de
entalpia y para esto, conociendo el valor de entalpia ha,, es necesario conocer el valor del calor
suministrado.

El calor suministrado debe ser tal que la potencia neta del ciclo Brayton propuesto
tenga un valor de 20,507 kW, Para esto se deben hacer varios calculos de dicho ciclo
variando el calor suministrado hasta obtener el valor de potencia neta buscado.

Las iteraciones fueron hechas con la ayuda de un programa de computo’, los resultados
de estas se resumen en la tabla 1.3 y se hicieron siguiendo el esquema que se describe:

Establecidos los valores de 1, p1, T1, #c, #7 y el gasto de aire, se propone un valor de
calor suministrado, se resuelve el ciclo Brayton correspondiente a estos valores con lo que se
obtiene una potencia neta determinada. Este valor de potencia es comparado con el valor de
20,507kWy, 0 a su equivalente de 313.6 kJ/s con base al flujo de aire de 65.39 kg/s. Si no es
igual o aproximadamente el mismo se intenta con otro valor de calor suministrado.

Tabla 1.3 Iteraciones para encontrar el calor suministrado a la TG que opera a una temperatura del aire de
admision de 40°C y que resulte en una potencia neta de 20,507 kW,, (los resultados de calor y trabajo estdn con
base a un gasto de aire de 65.39 kg/s)

Fluido de trabajo: Aire

Calor especifico es considerado como variable respecto a la temperatura
Eficiencia adiabatica del compresor: 86.57 %

Eficiencia adiabatica de la turbina: 86.57 %

Presion a la entrada del compresor, p: 0.101 MPa

Temperatura a la entrada del compresor, Ti:  40.00 °C

Relacion de presion. p/p;: 18.00

; Qs T p: Ts T We Wr Wy Wo/wr T
[kkg] | [°C [MPa] [’C] [°Cl kkg] | [kIkg] | [ki/kg] (%] (%]

1 | 700.0 4854 1.8 1.095.1 383.4 463.4 701.1 2377 66.09 | 33.96
2 | 800.0 4854 1.8 1.178.4 428.4 463.4 746.0 282.6 62.12 | 3532
3| 900.0 4854 1.8 1.261.2 473.3 463.4 790.5 3272 58.61 | 36.35
4] 850.0 485.4 1.8 1.219.9 4350.9 463.4 768.3 304.9 60.31 | 35.87
3| 875.0 4854 1.8 1.240.5 462.1 463.4 7794 316.1 59.45 | 36.12
6 | 860.0 4854 1.8 1.228.1 4554 463.4 7727 309.4 5996 | 3597
7 | 868.0 485.4 1.8 1.2348 459.0 463.4 776.3 312.9 39.69 | 36.05
8 [ 869.0 4854 1.8 1.235.6 459.4 463 .4 776.7 313.4 59.65 | 36.06
9] 8695 485.4 1.8 1.236.0 459.6 463.4 777.0 313.6 59.64 | 36.07

Como se puede observar el calor suministrado resulta con un valor de:
qs = 869.5 kl’kg
entonces, despejando a h; de la ecuacion 1.9” y sustituyendo los valores de gs y hae:

hs = 776.77 kl/kg + 869.5 kl/kg
hs = 1,646.27 kl/kg

* El programa utilizado también es parte del software que vicne incluido en el libro “Thermodynamics — an
engineering approach” de Yunus A. Cengel y Michael A. Boles, 2* Ed. Mc-Graw Hill, Nueva York. 1994.
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con h; y p; se lee de las tablas de aire:

T3=1,236.1°C
s3 =3.4318 kJ/(kgeK)

Estado 4:
Propiedades conocidas:

ps=p:=101.3 kPa
S4 =83 = 34318 k]/(kgOK)

con estos valores, se lee en las tablas de aire:

hys = 748.59 kJ/kg
Tis=459.49°C

Para obtener el estado real 4 se considera la eficiencia adiabatica de la turbina
(86.57%):

h, =h; "rlr(hs Ph#s)
sustituyendo hs, hss y N1

har = 1,646.26 kl/kg — 0.8657 x ( 1,646.26 — 748.59 ) kl/kg
hsr = 869.15 kJ/kg

con hy: v ps se lee de las tablas de aire:
Tu = 569.53°C

Ahora se calculan los trabajos, calores y la eficiencia térmica con ayuda de las
ecuaciones 1.6°, 1.8°, 1.10°, 1.1’ y 1.12°

W, =65.39kg/s x (776.77-313.41) kJ/kg =30,299 kW _
W.. =65.39kg/s x (1,646.27-869.15 ) kI/kg =50,816 kW _
W, =50,816 kW -30,299 kW =20,517kW_

O, =65.39kg/s x (1,646.27-776.77 ) kl/kg = 56,857 kW,
M, =20,517 kW / 56,857 kW = 0.3609 = 36.09%
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1.3.2.3 SrIMULACI(')N DE LA TG A UNA TEMPERATURA DEL AIRE DE
ADMISION DE 7.33°C

Estado 1:

Propiedades conocidas:

T, =733°C
p; =101.3 kPa

con lo que se lee de tablas:

hy, = 280.58 kJ/kg
51 = 2.4440 kJ/(kgeK)

Estado 2:

Propiedades conocidas:

p2 = 1,823 4 kPa
sz = 81 = 2.4440 kJ/(kgeK)

con lo que se lee de tablas:

hgs = 640.82 kJ/kg
Tas=358.80°C

Para obtener el estado real 2 se considera la eficiencia adiabatica del compresor
(86.57%):

h, = Ma =By o

T 1

T}(I
sustituyendo los valores de hy, hy y ne:

hae = ( 640.82 — 280.58 ) kJ/kg / 0.8657 + 280.58 ki/kg
har = 696.71 kl/kg

con el valor de presion p» y entalpia hy, se lee de las tablas de aire:

Ty =411.30°C
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Estado 3:
Propiedades conocidas:
p3 =p2=1,823.4kPa

Al igual que en la seccion 1.3.2.2 el calor suministrado también esta ajustado de
manera que la potencia neta obtenida sea 20,507 kW, 0 313.6 kJ/s con base al flujo de aire de
65.39 kg/s.

A continuacion se muestra la tabla 1.4 correspondiente con los resultados de las
iteraciones:

Tabla 1.4 Iteraciones para encontrar el calor suministrado a la TG que opera a una temperatura del aire de
admisién de 7.33°C y que resulte en una potencia neta de 20.507 kW, (los resultados de calor y trabajo estin
con base el gasto de aire de 65.39 kg/s)

Fluido de trabajo: Aire

Calor especifico es considerado como variable respecto a la temperatura
Eficiencia adiabatica del compresor: 86.57 %

Eficiencia adiabatica de la turbina: 86.57 %

Presion a la entrada del compresor. p;: 0.101 MPa

Temperatura a la entrada del compresor, T;:  40.00 °C

Relacion de presion. p./p;: 18.00

2 s T- p: T; Tas we Wr Wiy wo/wr | %]
[kKJ/ke] [°C] | [MPa] [°Cl Cl | [kkg] | [k/kg] | [kl/kg] %] | ™
1 700 411.3 1.8 1.027.8 | 347.3 | 4l6.1 664.9 2488 | 62.58 | 35.54
2 800 4113 1.8 1.111.8 | 3924 | 416.1 710.0 2939 | 58.60 | 36.74
3 830 4113 | 1.8 1.1534 | 4149 [ 416.1 732.5 3164 | 5681 | 37.22
4 340 411.3 1.8 1.145.1 | 4104 416.1 728.0 3119 5716 | 37:13
5 843 4113 1.8 11493 | 4127 416.1 730.3 3141 5698 | 37.18
6 842 4113 | 1.8 1.146.8 | 411.3 | 416.1 728.9 3128 | 57.09 | 37.15
7 843 411.3 1.8 1.1476 | 4118 416.1 729.4 313.2 57.05 | 37.16
8 843.5 411.3 1.8 1.148.0 | 412.0 416.1 729.6 313.5 37.04 | 37.16
9 843.8 411.3 1.8 1.1483 | 412.1 416.1 729.7 313.6 5702 | 37.16

El calor suministrado resulta con un valor de:
qs = 843.8 kl/kg
entonces, despejando a hs de la ecuacion 1.9’ y sustituyendo los valores de qs y hy::
h; =696.71 kl/kg + 843.8 kl/kg
h; = 1,540.51 kl/kg
con hy y p3 se lee de tablas:
T3=1,14843 °C
s3 =3.3597 kJ/(kgeK)
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Estado 4:
Propiedades conocidas:

pa=p1= 101.3 kPa
s4 =383 = 3.3597 kl/(kgeK)

con estos valores, se lee de las tablas de aire:

has = 697.44 kI/kg
Tas = 411.99°C

Para obtener el estado real 4 se considera la eficiencia adiabatica de la turbina
(86.57%):

h_;; = h3 ‘_rl'l‘ (h3 _h4s)
sustituyendo hs, hys y N1

hye = 1,540.53 kl/kg — 0.8657 x ( 1,540.53 — 697.44 ) kI/kg
hy = 810.67 kl/kg

con hy y ps de lee de las tablas de aire:
T4 =516.48 °C

Abora se calculan los trabajos, calores y la eficiencia térmica con ayuda de las
ecuaciones 1.6°,1.8°,1.10°, 1.11" y 1.12°

W, =65.39kg/s x (696.71-280.58 ) ki/kg =27,211kW
W, =65.39kg/s x(1,540.51-810.67 ) kl/kg = 47,724 kW,
W, =47,726 kW -27,211kW =20,515 kW,

Q, =65.39kg/s x (1,540.51-696.71) ki/kg = 55,176 kW,
N, =20,513kW /55,176 kW =0.3718=37.18%
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La tabla 1.5 es un resumen con los resultados que arrojan los tres analisis
termodinamicos a diferentes temperaturas del aire de admision (7.33, 15 y 40°C).

Tabla 1.5 TG a diferentes temperaturas del aire de admision y
misma potencia neta

T, [°C] 7.33
T; [°C] 411.30
T3 [°C] 1,148.43
T4 [°C] 516.48
p1 [kPa] 101.3
p:2 [kPa] 1,823 .4
ps [kPa] 1,823 4
ps [kPa] 101.3
nr, Nc 86.57%
W, [kWa] | 27,211

W, [KWal | 47724
W, [kWal | 20,513
Q; [kWy | 55,176

Ne [%] 37.18

Cabe resaltar que la potencia neta de los tres casos es practicamente la misma. Esto
simula a la turbina trabajando a diferentes temperaturas ambientales y dando la misma
potencia.

Las principales diferencias entre estos tres casos (figura 1.14) son los valores de las
eficiencias térmicas y las temperaturas de los estados 2, 3 y 4. El pasar de 40 a 7.33 °C
disminuye la temperatura a la salida del compresor en 74.15°C y en 87.67°C a la entrada de la
turbina, aumenta su eficiencia 1.09 puntos porcentuales, lo que se traduce en una disminucion
del consumo de combustible del 2.95%.

Tedricamente seria posible obtener la misma potencia a diferentes temperaturas del
aire de admision en una TG pero en la realidad esto no es asi, debido a cuestiones
metalurgicas. La temperatura a la entrada de la turbina no puede ser muy elevada ya que el
material con que estan hechos los alabes de esta tiene una temperatura maxima de operacion
que permite que estos trabajen bajo condiciones seguras.

Aunque el analisis termodinamico es teoricamente correcto, se debe considerar el
limite de temperatura a la entrada de la turbina, por lo que se puede concluir que el analisis no
corresponde con la realidad.

Si se toma como limite la temperatura a la salida de la camara de combustion (entrada
a la turbina) alcanzada en las condiciones ISO (1,168.93 °C) y recalculamos la cantidad de
calor que se puede suministrar a la TG en los casos de 40 y 7.33°C de tal modo que la
temperatura a la entrada de la turbina en ambos casos sea de 1,168.93 °C, se obtienen los
resultados’ que se muestra en la tabla 1.6.

3 Se utilizo el mismo programa mencionado en la nota al pie de pagina 2
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TrCl
I

T:=1,236 _

T:=1,169

Ta=1,148 _

T=411 |

-
. = 7 I Tws 40°C
— T 15°C
7 Tums 7.33°C

_> s
Fig. 1.14 La potencia neta es la misma en los tres casos, obsérvese los
cambios de temperaturas en la entrada v salida de la cimara de
combustion (estados 2 v 3). asi como a la salida de la turbina (estado 4)

Tabla 1.6 TG con temperatura a la salida de la cimara de
combustion constante de 1.168.93 °C

T, °C] 733

T, [°C] 4113 48545 -
T; [°C] 1,168.93 1,168.93 |
T,[°C] 529.08 52908
N, Nc 86.57% - 86.57%

W. [kWa] | 27,210
W, [kWa] | 48,443
W, [kWa] [ 21,233
Q, kW | 56,799

e [%] 37.38
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Se puede observar (figura 1.15) que la potencia neta obtenida a los 7.33 °C es 17.02%
mayor que la potencia obtenida a 40 °C (una diferencia de 3,089 kWy,). De igual manera la
eficiencia mejora en 2.19 puntos porcentuales y el calor suministrado (consumo de
combustible) aumenta en 10.15% (una diferencia de 5,236 kW;,). Esto se debe principalmente
a que al enfriar el aire de admision:

1. Se reduce el trabajo del compresor
2. Disminuye la temperatura a la salida del mismo (compresor) por lo que se puede
inyectar una mayor cantidad de combustible sin sobrepasar el limite de los 1,168.93

°C a la entrada de la turbina

Es importante recalcar que la temperatura y presion a la entrada y salida de la turbina
permanecen constantes en los tres casos, por lo que el trabajo de la turbina también permanece

constante.

T=1,169

P4

T=40 -
T=15
T=7.33

> s
Fig. 1.15 La temperatura en el estado 3 es la misma para los tres casos. obsérvese el
incremento de la potencia (areas en color) al variar la temperatura en el estado 1
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A continuacion se muestra una tabla similar a la tabla 1.6 pero con incrementos de
temperatura en la admision de 5°C. En esta solo se muestran los valores del calor
suministrado, potencia de la turbina, potencia del compresor, potencia neta y la eficiencia
térmica. Toda la tabla fue hecha con base en una temperatura del estado 3 (salida de la camara
de combustion) igual a 1,168.93 °C

Tabla 1.7 Comportamiento de la TG en funcion de la temperatura de admision.

T Qs W'r Wc WN Nt
[°C] (KW, kWnl | [kWa] | [KWa [%]
0 57,991 48,443 26,512 21,931 37.82%
S 57,174 48,443 26,988 21,455 37.53%
7.33 56,799 48,443 27,210 21,233 37.38%
10 56,370 48,443 27,463 20,980 37.22%
15 55,567 48.443 27,938 20,505 36.90%
20 54,765 48,443 28,412 20,031 36.58%
25 53,964 48,443 28,885 19,558 36.24%
30 53,163 48,443 29,357 19,086 35.90%
35 52,363 48 443 29,828 18,615 35.55%
40 51,563 48.443 30,299 18,144 35.19%
45 50,765 48,443 30,769 17,674 34.81%

Las graficas correspondientes a la tabla 1.17 se muestran en las figuras 1.16, 1.17 y
1.18 (en ellas se muestra un ajuste obtenido por el método de minimos cuadrados):

P ia Neta vs. Temperat,
22,000 q ‘ . |
= N | ‘ | |
21,500 T I
b L ——
& | y = -84.507x + 21,026 ‘ |
21,000 & I ! ; -
‘T\\_ |
20,500 T | iy |
L L
., 20,000 . - e -
E | | |
E e | |
= 19,500 D 1 T
19,000 i € - .
~_| J
2
18,500 4 '*‘>-_ !
| ==
| "
18,000 ‘ l =
17,500 ' ‘
0 5 10 15 20 25 30 35 40
rc]

45

Fig. 1.16 Potencia neta maxima permisible en la turbina de gas sin sobrepasar
los 1.169 °C en la camara de combustion en funcion de la temperatura de

admision
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Fig. 1.17 Calor suministrado correspondiente a la potencia maxima
permisible en la turbina de gas sin sobrepasar los 1.169 °C en la camara de
combustién en funcion de la temperatura de admision

Eficiencia vs. Temperatura Ambiente
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Fig. 1.18 Eficiencia correspondiente a la potencia maxima permisible en
funcion de la temperatura ambiente
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De las graficas 1.16 y 1.17 se obtienen unos ajustes por minimos cuadrados para Wy

Qs:
WN =-94.5T,, +21,926 R v W
Qs =-160.42T, , + 57,978 ...1.18

donde

W, potencia neta maxima permisible en la TG [kWhp]
Q, calor suministrado correspondiente a la potencia maxima permisible en la TG [kW]
T,,, temperatura de bulbo seco en el estado 1 [°C]

Las ecuaciones 1.17 y 1.18 seran de gran utilidad para célculos rapidos en los
subsecuentes capitulos.

Con base en el analisis anterior se puede concluir que la potencia en una TG se puede
incrementar enfriando el aire que entra a esta. Este incremento de potencia se debe a que se
reduce la potencia necesaria en el compresor (recuérdese que la potencia neta es la diferencia
entre la potencia de la turbina y la del compresor) y a que se puede inyectar una mayor
cantidad de combustible sin sobrepasar la temperatura maxima permisible a la entrada de la
turbina. Ademas este incremento de potencia es proporcional a la temperatura a la que se
enfria el aire de admision.

En el capitulo siguiente se estudiaran los procesos necesarios para llevar a cabo este
enfriamiento del aire de admision en la turbina de gas y ver si es una opcion viable para el
incremento de potencia.
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En el capitulo anterior se ha podido demostrar, que la potencia de salida de la turbina de gas
LM2500 puede ser aumentada hasta en un 17% enfriando el aire de admision. Estos sistemas
permiten que se genere una potencia mayor por solo una parte del costo que implicaria
adquirir otra turbina extra o una de mayor capacidad, ademas de mejorar su consumo de
combustible. Un arreglo de la instalacion de un sistema de enfriamiento se muestra en la figura
2.1

La justificaciéon econémica de usar el sistema de enfriamiento se ha vuelto casi una
opcion obligada para empresas de generacion eléctrica en los Estados Unidos durante los
altimos 10-15 afios. Ahora el sistema es especialmente atractivo para empresas en las que sus
equipos han alcanzado los limites de potencia y no pueden contemplar turbinas adicionales o
nuevas estaciones de potencia en un futuro cercano.

Por experiencia de las compaiiias dedicadas al ramo se sabe que los sistemas de
enfriamiento proveen mayores beneficios cuando se enfria el aire a valores entre 5y 10 °C.

Fig. .1 V;sta . TG co equipo de een (la cabina superior
corresponde al equipo de enfriamiento y la inferior a la TG)

2.1 OPCIONES DE REFRIGERACION

La energia eléctrica necesaria para la refrigeracion en cualquier sistema de enfriamiento puede
ser obtenida directamente del generador que esta conectado a la turbina (si es el caso) o se
puede obtener de la red de suministro. Aunque en el caso de turbinas para la generacion
eléctrica definitivamente es preferible la primer opcion. En los sistemas de enfriamiento de
aire, una regla general es: nunca el equipo de refrigeracion debera consumir mas energia que
la ganada por la turbina. A continuacion se muestran las principales opciones para el
enfriamiento del aire de admision para la TG modelo LM2500.
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2.1.1 SISTEMA DE ENFRIAMIENTO EVAPORATIVO

Siempre que el aire no saturado pasa a través de un aspersor de agua, la humedad especifica
aumenta y la temperatura de bulbo seco baja. Esto constituye el proceso de saturacion
adiabatico, o sea, es un proceso a temperatura de bulbo himedo constante.

La temperatura final para dicho proceso siempre estara en funcion de la humedad que
contenga el aire ambiente y del buen contacto que exista entre el aire y el agua (figura 2.2).
Para humedades relativas bajas es posible obtener una mayor diferencia de temperatura,
siendo lo contrario para humedades relativas mas altas.
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—|E - EE & = GAS LM-2500
—| isaevssss R e |
, TOMA DE AGUA
Fig. 2.2 Enfriamiento evaporativo
Ventajas:

1.- Costo inicial del sistema muy bajo.

2.- Simple y muy confiable.

3.- Muy utilizado en lugares con humedades relativas bajas.

4.- Baja la temperatura del aire de entrada a valores cercanos a la temperatura de bulbo
humedo T,

Desventajas:

1.- Puede solo enfriar a valores cercanos a Ty

2.- No es muy eficiente en zonas de humedad relativa alta.

3.- Se consume alta cantidad de agua —se debe evaluar su disponibilidad.

4.- Requiere tratamiento de agua.

5.- Alta caida de presion en el area de evaporacion debido al eliminador de niebla.

6.- Riesgo de incrustacion en el turbogenerador por lo que requiere mayor mantenimiento.
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2.1.2 SISTEMA DE REFRIGERACION DIRECTA

Consiste en hacer pasar el aire que entra a la TG por el evaporador de un ciclo convencional
de refrigeracion por compresion de vapor. El esquema de este sistema se muestra en la figura
2.3

WV

- CONDENSADOR

COMPRESOR

VALVULA
DE

EXPANSION

FLLLY LN LB L

TURBINA DE
GAS LM-2500

DREN FILTROS

Fig. 2.3 Refrigeracion directa

|

REJILLAS
EVAPORADOR

Ventajas:

1.- Se pueden obtener valores de temperatura inferiores al sistema anterior.

2.- Factible con sistemas de almacenamiento de hielo (ver seccion 2.1.5).

3.- Por tratarse de un enfriamiento con deshumidificacién, se elimina humedad al aire que
entra a la TG. Esto mejora su rendimiento.

Desventajas:

1.- Costo inicial alto con cualquier disefio.

2.- Requiere de equipo auxiliar, tales como recibidores, recirculadores, separadores, etc.

3.- Se requiere mayor espacio para el equipo.

4 - El equipo de refrigeracion debe estar lo mas cerca posible a la turbina para evitar excesivas
caidas de presion en las tuberias del refrigerante.
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2.1.3 SISTEMA DE REFRIGERACION INDIRECTA

Consiste en un ciclo de refrigeracion por compresion de vapor utilizando un fluido como
refrigerante secundario que sirve de medio de transferencia entre el serpentin de enfriamiento
y el evaporador del equipo de refrigeracion (figura 2.4).
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Fig. 2.4 Refrigeracion indirecta

Ventajas:

1.- Pueden emplearse enfriadores de liquido estandar.

2.- Bajo costo inicial.

3.- Simple de operar y mantener.

4.- Por tratarse de un enfriamiento con deshumidificacion, se elimina humedad al aire que

entra a la TG. Esto mejora su rendimiento.

Desventajas:

1.- No se pueden alcanzar las mismas temperaturas de refrigeracion que las obtenidas en el

directo.
2.- El sistema requiere una considerable potencia eléctrica extra debido a las bombas del

fluido secundario.
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2.1.4 SISTEMA DE REFRIGERACION POR ABSORCION

Consiste en utilizar la energia en forma de calor que sale por los gases de escape para enfriar
el aire a la entrada de la TG mediante un equipo de absorcion (figura 2.5).
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Fig. 2.5 Recuperacion del calor de los gases de escape mediante un equipo de absorcion

Ventajas:

1.- Se utiliza el calor de desecho proveniente de la turbina.
2.- Temperaturas de aire razonablemente bajas de entre 8 a 10°C.
3.- Cargas parasitas modestas debido a que no se requiere accionar un compresor para llevar a

cabo la refrigeracion.
4 - Por tratarse de un enfriamiento con deshumidificacion, se elimina humedad al aire que

entra a la TG. Esto mejora su rendimiento.
Desventajas:

1.- Alto costo por recuperadores de calor y enfriadores de liquido.

2.- Gran espacio requerido.
3.- Existe limitante por la caida de presion causada por el recuperador de calor en el escape de

la turbina, esto reduce la potencia de la turbina.
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2.1.5 SISTEMA DE REFRIGERACION CON ALMACENAMIENTO DE ENERGIA
USANDO HIELO

Este sistema consiste en fabricar hielo mediante un equipo de refrigeracion directa y
almacenarlo en tanques aislados térmicamente para posteriormente utilizarlo en el
enfriamiento del aire de admision de la TG (figura 2.6.). Por ser un sistema disefiado para ser
utilizado en instalaciones donde se debe cubrir picos de demanda de potencia, la produccion
de hielo no debe coincidir con el periodo de enfriamiento del aire.

El hielo se puede producir con la energia eléctrica obtenida directamente del generador
acoplado a la TG (en los periodos en que la demanda baja y si es que la turbina acciona a un
generador) o con energia de la red de suministro publica (en los periodos en que esta es mas
barata).
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Fig. 2.6 Almacenamiento de hielo
Ventajas:

1.- Pueden obtenerse bajas temperaturas de entrada (esta temperatura esta entre la obtenida por
refrigeracion directa y la obtenida por refrigeracion indirecta).

2.- Poca carga parasita es requerida durante el periodo de enfriamiento del aire.

3.- El sistema por almacenamiento requiere poca potencia térmica para mantener el hielo de
los tanques de almacenamiento.

4.- Por tratarse de un enfriamiento con deshumidificacion, se elimina humedad al aire que
entra a la TG. Esto mejora su rendimiento.

Desventajas:

1.- El de mas alto costo inicial debido a la obra civil y construccion de tanques.
2.- Requiere de tanques de almacenamiento —trabajos de obra civil.
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3.- Se requiere de control inteligente y de operacion adecuada para mantener los retornos de
inversion planeados.
4 .- Es atractivo solo para periodos cortos de picos de demanda 4 a 6 horas.

Una vez estudiadas las opciones para llevar a cabo el proceso de enfriamiento se hara
una seleccion del método mas apropiado para las circunstancias dadas en plataforma.

El primer método (enfriamiento evaporativo) se descarta como posible solucion debido
a que no es posible llevar a cabo un enfriamiento sustancial con humedades relativas altas,
ademas de la poca disponibilidad del agua tratada necesaria —la cantidad de agua potable
necesaria para un sistema de estos en una plataforma marina representaria un gran costo—.

El segundo y tercer método (refrigeracion directa e indirecta) son escogidos como
posibles soluciones al problema teniendo que hacer un estudio mas a detalle de sus ventajas y
desventajas para la aplicacion en plataforma.

El cuarto método (absorcién) no es seleccionado debido a que se requiere un gran
espacio para los recuperadores de calor (la disponibilidad de espacio en plataforma es
reducido). En la figura 2.7 se muestran tres recuperadores de calor para tres TG de potencia
similar a la utilizada en este trabajo de tesis (20,507 kW,).

Por tGltimo, el quinto método (almacenamiento de hielo) no es seleccionado debido a
que se requiere de un enfriamiento continuo para la TG en esta aplicacion, ademas de ser
necesario un gran espacic para los tanques de almacenamiento de hielo. En la figura 2.8 se
muestra una central eléctrica que utiliza este sistema. En el lado izquierdo de la imagen se
pueden ver los dos tanques de gran tamafio.

Fig. 2.7 Vista de unos recuperadores de calor de un sistema de absorcion
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y =

Fig. 2.8 Vista de una central que utiliza almacenamiento de hielo

Para hacer la seleccion entre los métodos de refrigeracion directa o indirecta es
necesario saber antes que nada la carga térmica en el serpentin de enfriamiento para a su vez
poder dimensionar los equipos correspondientes a cada caso.

2.2 CALCULO DE LA CARGA DE REFRIGERACION

Para calcular la cantidad de calor a remover del aire se plantea un balance de energia en el
cambiador de calor (serpentin de enfriamiento) que se colocaria a la entrada de la TG:

Fig. 2.9 Intercambiador de calor

El balance de energia para el cambiador mostrado en la figura 2.9 se muestra en la
siguiente ecuacion:

maihl :Q+machac+mazh3 ...2.1

42



CAPITULO 2 SISTEMA DE REFRIGERACION

de donde:

m,, es el gasto de aire a la entrada
m,, es el gasto de aire a la salida

,, es el gasto de agua condensada

h es la entalpia correspondiente a cada término
Q es la potencia térmica removida por la sustancia que corre en los tubos del serpentin.

El balance de masa queda:
m, =t -+, csi2i2

como el aire ambiental esta formado por aire seco (considerado como gas ideal) y vapor de
agua se tiene que:

ma :mat,' +mva -..2.3

En la carta psicrométrica la cantidad de agua contenida en el aire esta referida a una
cantidad de aire seco correspondiente. Es decir, para un estado determinado la humedad
contenida en el aire se presenta en unidades de kg de agua por kilogramo de aire seco o
kgmo/kgas.

m._. =om_ w24

a w se le conoce como humedad especifica.
Sustituyendo la ecuacion 2.4 en la 2.3 se tiene:

th, = +om, T

Como el flujo de aire seco a través del serpentin se considera constante y considerando
la ecuacion 2.3” entonces del balance de masa (2.2) se tiene que:

man". = mas ((01 ! (Dz) -'-2.2,
finalmente la ecuacion 2.1 se puede escribir como:
mashl :Q+mas(®1_0)g)hw +I'h_,sh2 winzad?

donde:

h. esla entalpia del agua condensada a la temperatura en que esta sale del serpentin
h; y h; estan referidas a la masa de aire seco que pasa por el serpentin.
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Las condiciones ambientales de disefio para plataforma a considerar en esta tesis son
las siguientes:

Tbs]: 40 °C
®,=95%

Con estas propiedades, los datos que se leen de una carta psicrométrica son:

Thui=39.18°C

Trociol= 39.04 °C

©1= 0.04633 kgrz0/kgas
hi= 159.526 kJ/kga

Las condiciones deseadas a la entrada de la turbina ( salida del serpentin) son:

Tus2=7.33 °C
©,=100%

Los datos que se leen de la carta psicrométrica son:
Thhzz 7.33 OC

Tmci02= 733 OC

©2= 0.006353 kgmao/kgus

ho=23.338 kl/kgas

La representacion grafica de los estados | y 2 se esquematiza en la figura 2.10.
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Fig. 2.10 Representacion de los estados 1 ¥ 2 en la carta psicrométrica
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Con los datos a la entrada y a la salida del cambiador de calor (serpentin de
enfriamiento) y con el gasto de aire que exige la TG, se puede calcular la capacidad de
enfriamiento de dicho cambiador.

Se sabe que la cantidad de aire que necesita la turbina es de 65.39 kg/s a condiciones
ISO (15°C y 60% de humedad relativa). La cantidad de aire seco correspondientes a estas
condiciones se puede obtener despejando a m,, de la ecuacion 2.3’

mn’-l
m, =
1+

la humedad especifica contenida en el aire a las condiciones ISO es de 0.006353 kgu20/kgas,
entonces:

_ 6539kg,/s/

i, /(1+0.006353)kg 1o /kg .

m, =64.98kg,/s

sustituyendo los valores de hy, hy, t, , w1, @2 y heen la ecuacion 2.1° se tiene que la carga
térmica es de;

Q=64.98kg, /sx (159.526-23.338) kikg,, -64.98kg /s x (0.0463-0.00635) kg, ke, x 99.27 KI/kg 1,0
) =8,849.5kW, -257.7kW,

0 =8,592 kW,

El valor de h,., obtenide de tablas de vapor, esta evaluado al promedio entre las
temperaturas ambiente y deseada. Es decir al promedio de 40°Cy 7.33°C 023.67°C. La
capacidad de los equipos de refrigeracion se especifica en Toneladas de Refrigeracién (7.R.).
Una tonelada de refrigeracion equivale a 12,000 Btu/h 6 3.517 kW;, entonces:

0= 8,592kW, /
/3.517kW,/TR.

Q=2,443TR.
Con la ecuacion 2.2” se calcula la cantidad de agua condensada:

t,, =64.98kg, /sx(0.04633-0.006353) kg, /ke.,

m, =2.60kg/s=9.35m’/h
Partiendo de una humedad ambiente relativa constante del 95% y una temperatura de
bulbo seco variable a la entrada del serpentin de enfriamiento, se procedera a calcular la carga
térmica para bajar la Ty,s ambiente hasta los 7.33 °C.
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El procedimiento es igual al anterior, por lo que los calculos se omiten. Los resultados

se muestran en la tabla 2.1.

Tabla 2.1 Carga térmica y agua
funcién de la Tiy

condensada en

Tos1 Q Q m,,
PCl | Wy | IT.R] | [m/h]
45 [11365] 3231 | 129
40 8592 [2443 | 94
35 [ 6394 | 1818 | 66
30 | 4637 | 1318 | 46
25 | 3,220 | 915 3.0
20 [ 2,065 | 587 1.8
15 | 1111 | 316 0.9
10 320 91 0.2
733 0 0 0.0

La representacion grafica de los resultados de la tabla 2.1 se muestran en las figuras
2.11 y 2.12. La primera muestra la carga térmica en funcion de Ty v la segunda muestra la
cantidad de agua condensada por el serpentin en funcion, también, de Tps;.
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Toneladas de Refrigeracion vs. Ty,
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Fig. 2.11 Toneladas de refrigeracion nccesarias para bajar la temperatura del aire de
admision hasta Ti.» 7.33 °C
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Fig, 2.12 Cantidad de agua condensada obtenida al bajar la temperatura Ty hasta 7.33 °C
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2.3 SELECCION DEL EQUIPO DE REFRIGERACION

Una vez calculada la carga de refrigeracion, se procedio a realizar una cotizacion de dos
equipos. Uno para la opcion de enfriamiento directo y otro para la de enfriamiento indirecto
considerando una capacidad de 3,000 T.R. Detalles de estas cotizaciones se presentan en el
anexo “B”. Enresumen, estas son las dos opciones:

1. Sistema de enfriamiento indirecto utilizando agua helada como liquido secundario y R-
134a como refrigerante (figura 2.13). Sus equipos necesitarian un &rea aproximada 100
m?, ocuparian un volumen total aproximado de 290 m’, un peso de 51 toneladas y un
costo aproximado de adquisicion de 1,880,000 dolares.
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Fig. 2.13 Esquema del sistema dc refrigeracion indirecta utilizando como sustancia
refrigerante R-134a

2. Sistema de refrigeracion de expansion directa utilizando como refrigerante amoniaco
(figura 2.14). Del cual sus equipos ocuparian un area de 590 m’, un volumen total
aproximado de 2,400 m’, un peso de 250 toneladas y un costo aproximado de
adquisicion de 4,035,000 dolares.
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Fig. 2.14 Esquema dc! sistema de refrigeracion directa utilizando como sustancia refrigerante
amoniaco
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La decision entre estos dos equipos fue hecha basandose en un criterio de espacio,
peso, costo y consumo de energia eléctrica minimos, por lo que el equipo seleccionado fue el
de refrigeracion indirecta (chillers).

2.4 CARACTERISTICAS TECNICAS DEL SISTEMA DE REFRIGERACION
INDIRECTA

Para el equipo a emplear, la compafiia York solo ofreceria los enfriadores de agua (chillers) y
los serpentines de enfriamiento del aire de admision de las TG. Es decir, faltaria seleccionar
bombas para los circuitos de agua helada y para el circuito de agua de mar.

a) Enfriadores de agua helada.

En este tipo de equipo, el condensador es tipo enfriado por agua y se esta considerando
utilizar agua de mar como medio enfriante a una temperatura de 26.67°C (80°F). Los tubos en
el evaporador son de CuNi 90/10 y en el condensador de Titanio. Basandose en una capacidad
total de 3,000 T.R., se estan seleccionando dos unidades de 1,500 T.R. cada una.

El modelo preliminar seleccionado es YKTGTBJ3-DEFS. El precio estimado unitario
de esta unidad es de $840,000.00 USD. El precio estimado por dos unidades es de
$1,680,000.00 USD. El tiempo de entrega es de 20 a 22 semanas.

El precio incluye: Control microprocesador NEMA 4X, motor TEFC, 4160/3/60,
arrancador tipo autotransformador NEMA 1, aislamiento en el evaporador de 1 1/2", tubos
CuNi 90/10 en el evaporador y Titanio en el condensador, motor TEFC, 4160/3/60, resortes
antivibratorios, kit de secuencia de operacion para dos unidades, juego de herramientas,
derivacion de gas caliente, pintura para aplicacion exterior Amerlock 400 y Amershield, filtros
de aceite dual, carga inicial de aceite y R-134a.

En el precio NO se incluye: instalacion, supervisién, arranque, capacitacion,
alimentacion eléctrica de fuerza o control, valvulas o accesorios o equipos para servicio o
control o alimentacion de agua helada o agua de enfriamiento de mar.

b) Serpentines de enfriamiento de aire.

En este caso se suministraran (3) tres serpentines de enfriamiento de aire con
dimensiones de cara cada uno de 1.37 m (54") de alto por 5.94 m (234") de largo para dar un
area de cara total de 24.43 m® (263 pie®). Los serpentines se tienen que ensamblar en campo.
La velocidad de cara del aire sera de 2.55 m/s (502 pie/min). El serpentin es fabricado con
tubos y aletas de cobre, 20 hileras de tubos, 6 aletas por pulgada. En el lado del agua se
utilizara un total de 27.25 m*/min (7,200 gpm) de agua helada de 3.33°C (38°F) a 8.89°C
(48°F). La caida de presién en el lado del aire sera menor a 0.249 kPa (1.0" C.A)) y en el lado
del agua menor a 89.7 kPa (30' C.A.). El gabinete es de lamina galvanizada. Se incluye filtros
de baja eficiencia lavables antes del serpentin y eliminadores de neblina después del serpentin.
Las dimensiones totales estimadas son de 5.16 m (203") de alto por 5.99 m (236") de largo y
1.27 m (50") de profundidad con un peso estimado de embarque de 7,711 kg (17,000 Ib). El
precio estimado por los (3) tres serpentines es de 200,000.00 USD con un tiempo de entrega
de 14 a 16 semanas.
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2.5 CONSUMO DE ENERGIA

Para determinar si el equipo de enfriamiento es una opcion viable para incrementar la potencia
de la turbina de gas es necesario saber el consumo de energia de parte de este equipo.

El consumo de energia eléctrica por parte de los chillers de agua (practicamente el
consumo del compresor) depende de la carga de refrigeracion. La siguiente tabla proporciona
dicho consumo por cada enfriador (cada uno de 1,500 T.R.).

Tabla 2.2 Consumo de energia eléctrica por cada chiller de

1.500 T.R.
Carga Capacidad | [kWJ/T.R.]
[%] [T.R.]
100 1,500 0.715
75 1,125 0.620
50 750 0.615
25 375 0.784

Para obtener el consumo total de energia del sistema de refrigeracion se debe agregar el
consumo de las bombas de los circuitos de agua helada y de mar. Este calculo se muestra a
continuacion.

2.5.1 CONSUMO DE ENERGIA ELECTRICA DE LAS BOMBAS DEL CIRCUITO DE
AGUA HELADA

De la informacion del fabricante se sabe que el gasto total de agua helada de todo el circuito es
de 1,635 m’/h o bien, 817.5 m’/h por cada enfriador. El diagrama del circuito de agua helada
bajo el cual se hara la estimacion del consumo de energia se muestra en la figura 2.15.
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Fig. 2.15 Circuito de agua helada del sistema de refrigeracion indirecta
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Para saber el consumo de energia eléctrica de los motores que accionan a las bombas de este
circuito es necesario determinar la potencia de bombeo necesaria para mover esta cantidad de
agua a traves del circuito planteado. La potencia de la bomba se determina mediante la
siguiente expresion:

yQH

st 2.5
1,007,

B

donde:
7 es el peso especifico de liquido a mover, para el agua es de 9,810 [N/m’]
Q es el gasto de agua [m’/s]
H es la carga total en la bomba expresado en [m., |
ne es la eficiencia de la bomba a utilizar
W5 es la potencia requerida por la bomba [kW ]

El consumo de energia eléctrica de parte del motor que acciona a la bomba es:

kw == WB _ AI'QH

e = e .2.6
Mve  1,000074

Para poder seleccionar las bombas de este circuito es necesario determinar la carga en
el sistema y a su vez se debe proponer un arreglo. Para propositos estimativos se supondra un
arreglo sencillo mostrado en la figura 2.16.

=  817.5 m"3h

| t

EVAPORADORES DE
CHILLERS
817.5 m*3h l Tt i 5
' TUBERIA DE
_ TUBERIA DE 127
; 12"
K - > 3
2 9
E ) E TUBERIADE _ Y
w | w 18" A 1835 m*3h
~ ~
© & e
A——»——+- 545 m*3fh
SERPENTINES DE
ENFRIAMIENTO
= 2R
H > 545 m*3/h W
TUBERIA DE
10"
= J
g L

N 545m"3h
Fig. 2.16 Arreglo propuesto para el circuito de agua helada
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Los diametros de las tuberias fueron obtenidos con base en una velocidad del fluido de
3 m/s para tuberia de acero cédula 40. Los diametros a utilizar son los siguientes:

« Por donde ﬂu}yen 1,635 m’/h se usara una tuberia de diametro nominal de 18”
« Para817.5 m’/h se usara una de 12”

. Para 545 m’/h se usara una de 107

Las pérdidas en las tuberias, bajo las condiciones de flujo y velocidad correspondientes
son las siguientes™:

« Paralasde 18" es de 1.602 m., por cada 100 m de longitud
» Paralas de 127 es de 2.384 m., por cada 100 m de longitud
« Paralas de 10” es de 2.66 m, por cada 100 m de longitud

El célculo de la carga del circuito de agua helada se divide en tres partes:

« Lacarga en la seccion de los serpentines de enfriamiento (figura 2.17).

f—b—n— 545 m*3/h F-r'——b—-rl

SERPENTINES DE
ENFRIAMIENTO

\ 4

: : > ~— 545 m*3/h

TUBERIA DE
10" —

e

N > | 545mr3m '_._z

Fig. 2.17 Arreglo en la seccion de los serpentines de enfriamiento

Segun el fabricante, la carga solo de los serpentines es de 9.144 m.,. Para determinar
la carga en la seccion de los serpentines (serpentines, tuberias y accesorios) solo se
considerara la caida de presion por parte de los serpentines y se tomara en cuenta una longitud
total en la tuberia de 100 m para tratar de agregar las cargas por parte de los accesorios.

La carga en esta seccion es:

Hl = Hseqa + HID“
donde Hyerp y Hio son las cargas por el serpentin y en la tuberia de 10”. Sustituyendo:

Hi=9.144 m., +2.66 m,.

! Estos datos fueron obtenidos del libro “Flujo de Fluidos en Vilvulas, Accesorios y Tuberias"CRANE Co.
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» Carga debida a la seccion de los evaporadores de los chillers (figura 2.18).

ft—d— 817.5 m*3th =
L EVAPORADCRES DE

CHILLERS

817.5 m"3/h — N ;
\_ TUBERIA DE

12"
Fig. 2.18 Arreglo en la seccion de los evaporadores de los chillers

Seguin datos del fabricante, solo los evaporadores de los chillers tienen una carga de
893 m.,.La carga en esta seccion se calculara haciendo la misma consideracion que en la
seccion de los serpentines. Es decir, se considerara un tramo de tuberia de 100 m de longitud
para tratar de agregar las pérdidas por accesorios:

Hy= I'[e\-‘ap + Hjz»
donde Hevep y Hi2- son las cargas por el evaporador y en la tuberia de 12”. Sustituyendo:

H;=8.93 mq, +2.384 mca
Hy=11.314 mca,

« (Carga debida a la tuberia de 18”.

Esta tuberia es la que conecta a las bombas con los serpentines y los evaporadores de
los chillers. Considerando 100 m de longitud de tuberia se tiene que la carga por esta tuberia
es de:

H;=1.602 mc,
La carga total para el circuito de agua helada es:
Hrq = H; + Hy + Hs
HTOI = 1 1.804 rn.c_a_ + ] 13 ].4 mc_g_ + 1602 mc_a‘
H’l’ot = 2472 Mg a,

En la tabla 2.3 se resume los siguientes requerimientos de bombeo:

Tabla 2.3 Requerimientos de bombeo para el

circuito de agna helada
Carga total 24.17me,.
Gasto 1,635 m*/h
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Para poder calcular la potencia necesaria de las bombas (ecuacion 2.5) solo falta saber
cual seria la eficiencia de dicho equipo. Para poder estimar la eficiencia se realizé una
preseleccion de una bomba que tuviera dicha capacidad. La curva caracteristica de dicha
bomba se muestra en el anexo “C".

Considerando una eficiencia del 82% para estos equipos, se tiene que la potencia
requerida por cada bomba (figura 2.19) es de:

W, =(9,810 N/m* x817.5m’ /3,600 x 24.71m) / (1000 x 0.82) = 67.1kW,,

TUBERIA DE
817-5 m“3m //— 12|l

AR w
" 1 BomBas |. "

" |AGUA HELADA|
g - r\\' -

817.5 m*3/h
Fig. 2.19 Arreglo en la seccion de las bombas

Considerando una eficiencia del 90% para los motores eléctricos que accionan a las
bombas, entonces el consumo de energia eléctrica para un motor de estos es de (utilizando la
ecuacion 2.6):

kW.=67.1 kW, /0.9 =74.6 kW,

Entonces el consumo total de energia por parte de las dos bombas para este circuito:

kWAguaHe]ada = 746 k.We X 2 = 149.2 kWe
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2.5.2 CONSUMO DE ENERGIA ELECTRICA DE LAS BOMBAS DEL CIRCUITO DE
AGUA DE MAR

De la informacion que el fabricante proporciona se sabe que el gasto total de agua de mar es
de 979.9 m’/h y que la carga debida a los condensadores es de 3.38 m.,. El diagrama del

equipo instalado en plataforma tendria mas o menos la configuracion mostrada en la figura
220,

979.9m*3h —_l_ 979.9mA3h

ra

- =

CONDENSADOR | CONDENSADOR
DEL CHILLER #1 DEL CHILLER #2

TUBERIA - TUBERIA _/

R-134a 14* R-134a 14"

(Tt 3t :._::j.., R I A .,);;,. i o R S T SR A A K PSP £ T

191 m

4 '8

NIVEL DEL
MAR B

[reeewEE A AN AN
. e - e P AP A AP,

mr

L

-

A o P P PP o o P PP PP P D B PP BB NP

Fig. 2.20 Circuito de agua de mar del sistema de refrigeracion indirecta

Considerando la misma velocidad dentro de la tuberia de 3 m/s, el diametro de la
tuberia tendra que ser de 14”. Con este diametro de tuberia y el flujo, la pérdida es de 2.099
M. por cada 100 m de longitud. Con el arreglo mostrado y considerando cien metros de
longitud en la tuberia, se tiene que la carga total del circuito es de:

Has = Hpg + Heond + Higr

donde Hig, Heona ¥ Hia- son las cargas hidrostatica, por pérdidas en el condensador y la tuberia
de 14”. Sustituyendo:

Hy =19.1 me, +3.38 mea +2.099 mea,
I‘L; =24579 Mea,

En resumen, se tienen los siguientes requerimientos de bombeo:

Tabla 2.4 Requerimientos de bombeo para el
circuito de agua de mar

Carga total 24.579 mc,
Gasto 979.9 m’/h

Considerando que se trata de agua de mar cuya densidad relativa es aproximadamente
1.045 y que la eficiencia de la bomba sea del 80% (la curva caracteristica de dicha bomba se
muestra en el anexo “C”), la potencia requerida por una bomba es de (ecuacion 2.5):
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W, =(10,251N/m* x979.9m3 /3,600 x 24.579 m) / (1,000 x 0.80)=85.7 kW_

Considerando una eficiencia del 90% para el motor eléctrico que acciona a la bomba,
entonces el consumo de energia eléctrica para un motor de estos es de (utilizando la ecuacion
2.6):

kW.=85.7kWy,/0.9=953 kW,
La potencia demandada por las dos bombas para este circuito es de:
kW aguaniar = 2 X 95.3 kWe = 190.5 kW,

En total, el consumo de energia eléctrica de las bombas de los circuitos de agua helada
y agua de mar es de:

kWBumbas = kWAgl.laHelada + kwAguaNL'jr
kWBombas = 149.2 kwe f 190‘5 k‘ve
k\’VBombas — 339.7 k“Vg

Para obtener el consumo total del sistema de refrigeracion se deben tomar en cuenta los
datos de la tabla 2.1 y agregarle el consumo de las bombas de los circuitos de agua helada y
agua de mar. Entonces el consumo total de energia eléctrica para este sistema esta dado por la
tabla 2.5.

Tabla 2.5 Desglose del consumo de energia eléctrica por parte del sistema de refrigeracion
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canca | prated g Compiain] Bombe | ot
100% 3,000 0.715 2.145 339.7 2,484.7
75% 2,250 0.620 1,395 339.7 1,734.7
50% 1,500 0.615 922.5 339.7 1,262.2
25% 750 0.784 588 339.7 927.7

La representacion grafica de los datos de la tabla 2.5 se muestran en la figura 2.21.
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Consumo Eléctrico del EEAATG vs. Toneladas de Refrigeracién

3000+ | | |
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1
000 ==
500 |1 = 339.7]
-“.:‘- 1 Fins | L.ES Fiky
ol | | |
0 500 1,000 1500 2,000 2500 3,000 3,500
[TR]

Fig. 2.21 Consumo total de energia eléctrica del EEAATG en funcién de T.R.

El modelo matematico para obtener las toneladas de refrigeracion en funcion de Ty
(considerando que @ = 95%) de acuerdo con la figura 2.11 es:

T.R =0.0274T,,’ —0.4229T,,* +41.938T,, —304.2 ..

El modelo matematico del consumo total de electricidad en funcion de las toneladas de
refrigeracion es, seglin se ve en la figura 2.21:

kW, paze = 661.28P008TR ...2.8
Sustituyendo el modelo matematico 2.7 en el modelo 2.8 se obtiene un modelo que

proporciona el consumo de energia eléctrica total del equipo enfriador en funcién de la
temperatura ambiente:

] 0274Tbs1® —0.4229Tbs1° +41.938Ths1 -304.2
KWy = 66120000088 po2mems oo e .29

Su grafica se muestra en la figura 2.22.
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Consumo Eléctrico del EEAATG vs. Ty
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y=6612e
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Fig. 2.22 Consumo total de energia eléctrica del EEAATG en funcioén de Ty

Para saber si el sistema de enfriamiento de aire es viable, en un principio este debe
consumir menos energia que la ganada en la TG al enfriar el aire ambiente de los 40 °C hasta
los 7.33 °C. Evaluando la ecuacion 2.9 para Tp1=40°C resulta que kWggaa16=1,926.8 kWe.

En la tabla siguiente se puede ver que la ganancia neta entre la TG y el EEAATG es de
1,164.2 kW y el porcentaje de consumo por parte del EEAATG con respecto a la ganancia en
la TG es del 62.36% a las condiciones que de disefio planteadas.

Tabla 2.6 Consumo del EEAATG y ganancia de la TG a una Ty,; de

40°C
T.R. el
rgradinii | 1208
Gana(;lecg ;:[:?\;:]r bina 3,091
Ganalx;;vial Neta 1,164.2

Sin embargo, es importante recalcar que el consumo del equipo de refrigeracion
cambia en funcion de las condiciones climaticas por lo que la ganancia neta de potencia entre
la Tg y el EEAATG también varia. Este comportamiento se aprecia en la figura 2.23.
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Ganancia en la TG y consumo del EEAATG en funcion de Ty
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Fig. 2.23 Representacion de la ganancia neta de potencia en el sistema TG-EEAATG en funcion de Ty

Hasta ahora se podra decir que se ha avanzado dos terceras partes hacia el alcance
del objetivo de esta tesis. Se comenzo6 por determinar los beneficios del enfriamiento del aire
de admision en la TG, posteriormente en este capitulo se ha escogido la opcion mas
adecuada para el caso de estudio de esta tesis y se ha cuantificado el consumo de energia
eléctrica para el mismo. Hasta el momento los resultados han sido exitosos ya que la energia
eléctrica consumida por el EEAATG es menor a la ganancia de potencia en la TG. El
siguiente paso es determinar la ganancia en produccion de gas natural asociado a la ganancia
de potencia en la TG gracias al EEAATG.



CAPITULO 2

SISTEMA DE REFRIGERACION

60



CAPITULO3

“GANANCIA EN PRODUCCION DE GAS NATURAL
EN UNA ESTACION DE COMPRESION TEORICA”



CAPITULO 3

ESTACION DE COMPRESION




CAPITULO 3 ESTACION DE COMPRESION
m

La particularidad en este estudio sobre la aplicacion del EEAATG estriba en que este sistema
no se aplicara para aumentar la potencia de una TG que acciona a un generador eléctrico, sino
que se plantea para TG que accionan compresores (figura 3.1). Esto significa que la energia
eléctrica que consumira el equipo de refrigeracion se debera obtener de la red de suministro;
teniendo que pagar el costo de la misma y tener la capacidad de generarla.
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CONSUMO DE
EEAATG
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T N i
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Fig. 3.1 Representacion de la ganancia de potencia en el caso de aplicar el sistema de enfriamiento a un
Turbo-Generador o a un Turbo-Compresor

La ganancia de produccion en gas natural debido al aumento de potencia de la TG que
se calculara a lo largo de este capitulo, y como se mencioné en el alcance y objetivo de esta
tesis, sera para una estacion de compresion teorica ubicada en plataforma marina.

Por el momento tal vez sea conveniente observar el diagrama global de todo el sistema
que se muestra en la figura 3.2. Este diagrama seria valido solo para un turbocompresor, pero
en la realidad esto no sucede o sucede muy pocas veces. Por lo general, en una estacion de
compresion se tiene instalada mas de una unidad.
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Fig. 3.2 Esquema global del sistema TG-EEAATG-Compresor

Lidd

3.1 CONDICIONES ACTUALES

Para comenzar con la solucién del problema, lo primero sera proponer el arreglo de la

estacion de compresion (figura 3.3). Los datos en sitio seran:
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La temperatura ambiente es de 40°C con una humedad relativa de 100%.

Cuatro turbocompresores con una capacidad de 121 millones de pies cubicos estandar
diarios (MMPCSD) 6 3,426,338 m’44/dia cada uno.

Las TG que accionan a los compresores son General Electric modelo LM-2500, su
potencia actual es de 18,144 kW, Esta es la correspondiente a las condiciones
ambiente planteadas (ver tabla 1.6).

Las propiedades a la succion de los compresores es: presion de 7 kg/cm® man. y
temperatura de 80 °C. N

Una propiedad a la descarga de los compresores es: presion de 70 kg/cm” man.

Tres de estos cuatro turbocompresores trabajan continuamente mientras que oftro
(cualquiera de los cuatro) se encuentra de relevo, teniendo asi una produccion continua
de 363 MMPCSD 6 10,279,015 m’«4/d.

El diametro del gasoducto en el cual descargan los turbocompresores es de 24” cedula
80 y su longitud es de 96.6 km

La presion al inicio del gasoducto es la presion de descarga de los compresores.
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P=ro ligr:mlmm
:‘@ q'n

4=@ 96.6 km

©@
==

(S

Fig. 3.3 Arreglo de la estacién de compresion propuesta

Las caracteristicas del gas natural que manejaran los compresores son:

C, = 2.055 k¥/(kgeK)
Cy = 1.711 kJ/(kgeK)
Z=0.9911

M = 25.12 g/gmol

R =0.331 kJ/(kgeK)
k=1.201

S =0.867

Antes de seguir adelante en la solucién del problema es necesario hacer ciertas
observaciones que, aunque no se han mencionado, son de suma importancia precisar.

Para aumentar la produccion de gas natural en cualquier estacion de compresion es
necesario evaluar la posibilidad de incrementar:

La demanda de la materia prima.

La capacidad de las subsecuentes estaciones de recompresion, endulzamiento, etc.

La capacidad de transporte en la tuberia (principalmente el incremento de presion).

La capacidad del compresor (incremento de r;, flujo y velocidad de giro).

El consumo de combustible, debido al incremente de potencia de la TG (ver capitulo 1)
El consumo de energia eléctrica por parte del EEAATG, y ademas.

Tener el espacio suficiente en el sitio para instalar el equipo de refrigeracion.

BT Quieh o bkl e

Se supondra que los seis puntos anteriores no representaran una limitante para
implementar el EEAATG para los turbocompresores.
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Con los datos proporcionados se comenzara por calcular la potencia necesaria en cada
compresor. Para esto se utilizara la formula de compresion isentropica:

k-1/
w. =MeRZT | (py ) &, 3.1
© (k - 1):"!1( o)

donde:

. = flujo masico del compresor [kg/s]

R = constante particular del gas [kJ/(kg-K)]
Z = factor de compresibilidad

T, = temperatura abscluta a la succion [K]
k=C,/C,

p, = presion absoluta a la descarga [kPa]

p, = presion absoluta a la succion [kPa]

W, = potencia de compresion isentropica [kW]

Para poder hacer el calculo solo falta saber el flujo masico que maneja cada compresor.
El flujo volumétrico que maneja cada compresor es de 3,426,338 m’gd/dia. 6 39.66 m’yy/s,
para saber el flujo masico que corresponde a este se utilizara la ley de los gases ideales:

pV =mRT o s
despejando
m=2" 32
RT

los valores de p y T son a condiciones estandar, es decir 101.325 kPa y 288.15 K
respectivamente. Para el caso de los compresores la ecuacion 3.2” puede quedar como:

q _p bR
. . B .32
86,400RT,,

donde:

. = gasto volumétrico en el ducto expresado en [m*qa/dia]
. = gasto masico equivalente en el ducto[kg/s]

86,400 es un factor para convertir los [m’q4/dia] a [m’ y4/s]
pea = 101.325 [kPa]
Taa =288.15 [K]
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Sustituyendo la ecuacion 3.2 en la 3.1 se tiene que:

qCpslele [p:Z] Kk_l ...3'19

"~ 86,400T,, (k—1)| L p,

El valor de las presiones absolutas correspondientes para p; y pz son:

p1=787.8 [kPa]
p2= 6,966 [kPa]

La temperatura absoluta correspondiente para T; de 80 [°C] es de:
T, =80°C =353.15 [K]

Sustituyendo pi, p2, 4., k, Z, y T en la ecuacion 3.1:

W, _ 3426338x101325x0.9911x353.15x1.201 |(6,966) " "*1 _
© (1.201-1) 787.8

W, =12,837 [kW]
Como la potencia que entrega la turbina es de 18,144 [kWy,] (la correspondiente a 40°C

de temperatura ambiente seglin se lee en la tabla 1.6), entonces la eficiencia combinada de la
transmision y el compresor es de:

12,837 [kW]
Nr-c =
18,144 [kW]

N =70.75%

la cual es aceptable se si considera que la eficiencia de la transmision sea del 90%. Es decir, la
eficiencia del compresor resultaria de 78.62%. Lo anterior se explica con la siguiente
expresion:

Nr-c = MrTe .33

donde :

Nr.c ©s la eficiencia combinada de la transmision y el compresor
N ©s la eficiencia de la transmision
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N es la eficiencia del compresor

Una vez que se comprime el gas en cada turbocompresor, el flujo de cada uno de estos
se junta con los demas y es enviado por el gasoducto. Finalmente el gas de la estacion llega a
las instalaciones en tierra firme mediante el gasoducto.

Los compresores conectados a gasoductos tienen la caracteristica de que el gasoducto
determina la presién a la que el gas debe ser entregado por estos para una determinada
cantidad de flujo dentro de él. Es decir, el aumentar la produccion en la estacion de
compresion implica aumentar el flujo que pasa por el gasoducto. Este aumento de flujo en el
gasoducto aumenta las pérdidas en el misme, por lo que la presion al inicio debe ser
aumentada para mantener la presion al final del gasoducto constante y poder aumentar el flujo.
Este fenomeno se explica mejor en la seccion siguiente.

3.2 FLUJO DE GAS EN ESTADO PERMANENTE EN DUCTOS

La determinacion exacta de la pérdida de presion de un fluido compresible que circula
por una tuberia requiere de un conocimiento de la relacion de presion y volumen especifico;
esto no es facil de determinar para cada problema particular. Los casos extremos considerados
normalmente son el flujo adiabatico y el flujo isotérmico. El flujo adiabatico se supone que
ocurre en tuberias cortas y bien aisladas. Esto es debido a que no se transfiere desde o hacia la
tuberia, excepto la pequefia cantidad de calor que se produce por friccion que se afiade al flujo.
El flujo isotérmico o flujo a temperatura constante se considera que ocurre muy a menudo, en
parte por conveniencia, o mas bien, porque se acerca mas a la realidad de lo que sucede en las
tuberias.

La densidad de los gases y de los vapores varia considerablemente con la presion; por
lo tanto, si la caida de presion es grande, la densidad y la velocidad cambian de manera
significativa.

El flujo de gases en tuberias largas se aproxima mucho a las condiciones isotérmicas.
La pérdida de presion en tales tuberias es a menudo grande con relacion a la presion de
entrada, y la solucion de este problema cae fuera de los limites de la ecuacion de Darcy. Una
determinacion exacta de las caracteristicas del flujo dentro de esa categoria puede hacerse
utilizando la ecuacion para flujo totalmente isotérmico.

2 - 2 .2
iy, % . loﬂﬁxu:] -y

v, E+2In& 4 H
d P2 /]

, = flujo masico en el ducto[kg/s]

A = area de la seccion transversal del ducto [m?]

vi = volumen especifico del gas al inicio del ducto [m’/kg]
L = longitud del ducto [m]

d = didmetro interno de la tuberia [m]

donde:

68



CAPITULO 3 EsTACION DE COMPRESION

f'= factor de friccion
p:1 = presion inicial [kPa]
p2 = presion final [kPa]

El término 2In PL es muy pequefio respecto a %, por lo que se puede despreciar.

2

Entonces la ecuacion 3.4 puede ser escrita como:

m,? = [dA }1000 PP L34
v,iL P

Esta formula se desarrolla con base en las siguientes hipotesis:

Flujo isotérmico

No se aporta ni se realiza trabajo mecanico sobre o por el sistema

El flujo o descarga permanece constante con el tiempo

El gas responde a las leyes de los gases perfectos

La velocidad puede ser representada por la velocidad media en una seccion
La tuberia es recta y horizontal entre los puntos extremos

El cambio en la energia cinética es despreciable

SN i b B

Como los problemas de flujo de gas se expresan normalmente en términos de gasto
referido a condiciones estandar de temperatura y presion (m’gy/dia oMMPCSD), la ecuacion

3.4 puede adoptar la siguiente forma:
) e, 3

qp =5.62x <10° L
Pt

donde:

.« =se refiere a condiciones estandar (101.325[kPa]y 288.15[K])
P, ¥ P, = presion al inicio y al final del ducto en [kPa]

1, = factor de eficiencia del flujo

S = densidad relativa del gas referida al aire en condiciones estandar

T, = temperatura promedio del fluido a lo largo del ducto[K]

(, = gasto referido a condiciones estandar [m s /dia)

El factor de eficiencia del flujo n,, se define como un factor tomado de la experiencia,

y se supone normalmente que es de 90 o 92% para las condiciones de operacion promedio. En
la tabla 3.1 se presentan algunos valores tipicos para E.
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Tabla 3.1 Valores del factor de eficiencia de flujo

N tipicos
Mp Estado dei ducto
1 Ideales
0.95 Excelente
0.92 Promedio
0.85 Adversas

Si se considera la desviacion con respecto a los gases ideales mediante el factor Z, la
ecuacion de flujo isotérmico se representa finalmente como:

J(;tz _p22 ES

T
=5.62x10°| = | - L
qD [psld ) II'![ ﬂ"STmzm T'D

donde:
Z . = factor de compresibilidad promedio

Esta ecuacion sirve de base para muchos modelos, de los cuales, la principal diferencia
estriba en la manera en que se obtiene al factor de friccion f.
Por mencionar algunos estan los modelos de Weymouth, Panhandle, Panhandle modificado,
AGA, etc.

El modelo mas utilizado en la industria del gas es el de Panhandle modificado, el cual
tiene la siguiente forma:

1.02 2 n 0.51
T PP, g+ :
s :1_264><10?( "] ((‘ 2 )d } Mo ...3.4"

std LS e Tm Z m

Este modelo fue obtenido a principio de la década de 1940 por la compaiiia Panhandle
Eastern Pipeline al medir las caidas de presion a lo largo de un dicto de 24”. Estos resultados
fueron correlacionados utilizando la ecuacion 3.6 resolviendo para el factor de friccion /. Estos
valores de f finalmente fueron correlacionados con los datos experimentales quedando en
funcion del gasto, densidad relativa del gas y el diametro de la tuberia.

0.0030

- 255
(008"

El valor promedio de eficiencia de 0.92 para 1,,, normalmente utilizado, fue obtenido
empiricamente de los flujos medidos corregidos a las condiciones estandar. El factor de
eficiencia para n, de 1.0 debera ser considerado para un ducto ideal bajo condiciones
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perfectas operando con niimeros de Reynolds dentro del rango de 5x10° a 14x10°. Un ducto
ideal seria en linea recta, sin cambios de elevacion y liso. Se considera que la caida de presion
es ocasionada solamente por la friccion con el ducto y la temperatura del gas es constante.

La capacidad de un ducto siempre sera ligeramente menor a la indicada por este
modelo y se debe calcular un factor de eficiencia promedio para el periodo de vida de un
determinado ducto. Cabe resaltar que el modelo no es recomendable para presiones bajas ni
para tuberias de un diametro menor a 8”.

Tentendo disponibles los modelos para determinar la potencia de compresion y el flujo
a través de un gasoducto, lo siguiente sera hacer una comparacion hipotética de una estacion
de compresion determinada para cuantificar la ganancia en produccion ligada al incremento de
potencia en la TG.

Para continuar con los calculos de las condiciones actuales de la estacion de
compresion solo falta determinar la presion al final del gasoducto dadas las condiciones al
inicio del mismo.

La ecuacion 3.4'" para este caso (respetando los estados que se presentan en la figura
3.4) queda representada como:

1.02 3 = 0.51
T 2 iy ? 4.961
4o =1.264x10?(i‘] [(p 3 )d J Mo ...3.6

psm Lsﬂ.gﬁl Tmzm

Los datos conocidos son:

d = 0.5477 [m] (diametro interior de un tubo de 24” y cédula 80)

p2 = 6,966 [kPa]

4, = 10,279,014 [m’ua/dia] (tres veces el flujo de cada turbocompresor)

Ny =0.92

Tm = 26.67 °C = 299.82 [K] (la temperatura del agua de mar considerada en el capitulo 2)
L = 96600 [m]

Zn=1009911

S=0.867

Despejando a ps de la ecuacion 3.6:

| Yosi

0.961
2 _ TmZmLS . qD —_— 4..3.6’

1_91 4% T 1.02
| 1.264x107q,| —4

pstd

sustituyendo q,, d, S, pz, Ny, Tm, Tstd, Pstds L Y Zim.
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J Josi

G ’6 9662 — 299.82x0.9911x 96,600x 0.867°%¢ g 10,279,014
3T 1| i 0-5477496] 1.02
\ 1.264x107 x0.92x 28815
i 101.325

p3 = 610.9 [kPa]

En resumen la situacion actual en la estacion teorica de compresion se presenta
resumida en la figura 3 4.

We=18, 144 kWn We=18,330 kW l

=ith TURBINA OE

| = = |
2

- a H H o

5 = if
‘ 2 155~ ‘ o= 10,279,014 mwid

—3 2 \ a
i — @ ‘ i A @

L=96.6 km
P=787.8 kPa P=6 066 kPa @ P=610.9kPa

|

Fig. 3.4 Resumen de las condiciones actuales

3.3 CONDICIONES FUTURAS

Con la nueva potencia que se espera entreguen las TG gracias al EEAATG (21,233 kW, que
se leen de la tabla 1.6) se espera que haya un aumento de produccion. Como ya se habia
mencionado, este incremento en el flujo esta determinado por el gasoducto. Segun la ecuacion
3.6 se puede observar que el flujo esta en funcion de la presion inicial y final si se mantienen
todas las demas variables fijas. Por cuestiones operativas la condicion para incrementar la
cantidad de gas que pasa a traves del ducto es que la presion al final de este permanezca
constante o bien, no varie demasiado. Al fijar un valor de ps en el gasoducto se simplifica mas
el problema ya que asi el flujo estara en funcion p2.
Poniendo a p; en funcion de q,:

| }’6.5]

|

T.Z 18"
P, = _"‘_dnl%l 4p +p32 asn N
i '

1.02
T
| I.264x10TnD{—“‘l]

| std
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sustituyendo d, S, ps, Ny, Tm, Tstd, Pstds L ¥ Zi:

0.961
= 299.82><0.91151:f;5£?0x 0.867 y 4p - +610.92
‘ll. ' 1.264x107 x 0_92{ kg 1y ]
4 101.325
simplificando:
r; q 1.961 1
p, =22271 || —2— + 5
33,768,748 1,329

Para ilustrar como se comporta la presion respecto al flujo, en la figura 3.5 se presenta
la grafica p; vs (,de la ecuacion 3.6°”’, junto con su ajuste por minimos cuadrados para
calculos rapidos.

p; vs. Flujo

8400 +—————————

i
|
8,200 ‘ : —K

8,000 + == —

7.800 I iy = G'SMSE'O“ X+ 197-5‘ ------ Zi(;*“ ' .
f, -‘,F/ I

?,600 + T o

[kPa]

il — — —

v
7,200 - !
A

7,000 - A+

6,800 |
10,000,000 10,500,000 11,000,000 11,500,000 12,000,000 12,500,000

[m’sdd]

Fig. 3.5 Presién al inicio del ducto en funcién del gasto que circula por €l. El punto en rojo representa las
condiciones actuales 10.279.014 m’,;/dia v 6.966 kPa

Como la presion al inicio del gasoducto es la misma presion a la salida de los
compresores, entonces 3.6”"” puede ser sustituida en 3.17:
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4P ZTik

k-1/ )

I
22,271, ."[
\

4p

1.961
s o e + —_—
33,768,748] 1,329

Cs

~ 86,400T,, (k1)

Py

/k

- N

)

Como el flujo que maneja cada turbocompresor es la tercera parte del total que pasa
por el gasoducto, la ecuacion 3.1 se puede escribir como:

{ 1.961 : % )
wor|[—dp | L
 qppuZTk (33,768,748 1329 .
® " 295200T,, (k1) P, T
\
sustituyendo los valores de pgd, Z, T1, k, Taa, ¥ p1:
[ , -1
i’ q Jos1 1 *
22271, I[if’] e
w_ _ dpx101.325x0.991x353.15x1.201 1\ 33,768,748 1,329 y
. 259,200% 288.15x0.201 787.8
/
simplificando
0.201/
| 7 /1201
0.51
o = 4o 28.27,] __Hp e 1 - .31
352.5 (33,768,748 1,329

Se espera que al llevar a cabo el enfriamiento del aire de admision, la potencia en la
turbina de gas sera de 21,233 kW,, (ver tabla 1.6). Se considerara que las eficiencias de la
transmision y del compresor permanecen iguales, entonces:

WCS = an'l'—C
Wc; =21,233 kW_ x0.7075
Wc;- =15,022 kW,

igualando este valor con la ecuacién 3.1"
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o

Ll

q [ q }/{;.51 I
15,022 = b 28.27( = 2 -1
52.5 133,768,748 1,32

resolviendo para ¢,
p =11,395,624[m"*wu/dia]

sustituyendo ¢, en 3.6”"” se obtiene la presion de descarga en los compresores

11,395,624)"%‘ 1

!
=22.271.| +
B2 ‘-.[[33,768,743 1,329

p, =7,700.8[kPa]

En la figura 3.6 se muestra la grafica de W,, contra ¢, (recuérdese que

W,; =—=). En esta misma se presenta un ajuste mediante minimos cuadrados para efectos
T=C
de calculos rapidos.
En resumen, la situacion futura en la estacion tedrica de compresion se presenta
resumida en la figura 3.5.

Y Q- = 3,798,541 rtwid
12 E z
: o Tre
— |4 o E @ FERE
= 5 - = A |
& [ B HESR .
‘ ] 8 E g ‘ o= 11,355,624 miid @
— | = - i 138
=3 b 5 1l 3 5
| S @ ’ @
: =86.6 ki
| 4 P=787.8kPa  P=T.700.8kPa E gg_sgm P=610.9kPa

Fig. 3.6 Resumen de las condiciones futuras
El aumento en la produccion de gas natural en la estacion de compresion al llevar a

cabo el enfriamiento del aire de admisién en los turbocompresores se puede resumir en la tabla
3.2

13



CAPITULO 3

ESTACION DE COMPRESION

(kW]

24,500 -

23,500

22,500

21,500

20,500 +

19,500

18,500

17,500

10,000,000

Wi Vs. qp

'y =2.8107E-03 x - 10,783

;i{;‘

&

|

- 3
XK

J -
|
!

10,500,600

11,000,000

11,5C0,000
[m*3/d]

12,600,000 12,500,000

Fig. 3.7 Potencia neta necesaria en la TG de cada compresor vs. flujo en el gasoducto. El punto en rojo
representa las condiciones actuales 10,279.014 m’,/d v 18,144 kW,
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Tabla 3.2 Resumen de las condiciones actuales v futuras

SIN CON
EEAATG | EEAATG
o p1 [<Pa] 787 8 787 8
g p2 [kPa] 6.966 7700 8
o
22 | 4 [m’e/d] | 3426338 | 3,798,541
jo]
ES | W, [kWal 16,330 19,110
o
© | Wi kW) 18,144 21,233
g p2 [kPa] 6,966 7,700.8
§ ps [kPa] 610.9 610.9
wun
3 dp [M’as/d] | 10,279,015 | 11,395,624

En la figura 3.7 se ilustra el cambio de presion a lo largo del gasoducto despues de
haber incrementado el flujo que circula dentro de él. El punto que esté indicado con un circulo
(en el extremo derecho) corresponde a la presion final ps del gasoducto, la cual es la misma
para las condiciones actuales y futuras. Obsérvese que dicha presion es la misma para ambos
€asos.
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Presion vs. Distancia

9,000

8,000
Rt +| 13524 mugd

Tyl T3 +]

7,000

=
6.000 195279015 magd = 4 Ty

5,000 -y P
2 = _|.+'*'--+ | |+ Actual |

+ot4] - |#Futra
4,000 +rTs 5

[kPa]

3,000

i

'+
+

2,0co

1,000

% |
O]

0 10,000 20,000 30,000 40,000 50,000 80,000 70,000 80,000 90,000 100,000
[m]

Fig. 3.7 Cambios en el gasoducto que comunica a la estacion de compresion con las instalaciones en tierra

Hasta ¢l momento se puede concluir que al aumentar la potencia en las TG en un
17.02%, significa un aumento en la produccion de gas natural de aproximadamente 10.86%
para la estacion teorica planteada en este capitulo. Esto es un beneficio que habra que estudiar
econOmicamente para determinar principalmente el tiempo de amortizacion de la inversion
planteada para la estacion de compresion. El estudio economico se presenta a continuacion en
el capitulo 4.
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A lo largo del desarrollo de esta tesis, basicamente se ha llegado a las siguientes

conclusiones:

 #

L]

Al enfriar el aire de admision en una TG que opera en lugares calurosos se puede recuperar
la potencia perdida en este equipo hasta los valores maximos especificados por el
fabricante. El incremento de potencia trae consigo un incremento en el consumo de
combustible pero a la vez se mejora de la eficiencia de la TG.

La seleccion del EEAATG mas conveniente para este caso fue el de refrigeracion
indirecta. Este usa como liquido secundario agua y refrigerante 134a en los equipos de
refrigeracion (chillers).

La potencia eléctrica necesaria para el EEAATG es menor a la ganada por la TG al
aplicarle el enfriamiento. Por lo que energéticamente es conveniente.

El aumento de potencia en la TG debido al empleo del EEAATG se puede aplicar en
incrementar la produccion de una estacion de compresion bajo las condiciones dadas en el
capitulo 3.

Las cifras de estos cuatro puntos se muestran a continuacion en las tablas 4.1, 4.2 y 4.3.

Estos mismos resultados se muestran esquematicamente en la figura 4.1.

Tabla 4.1 Resumen de los resultados obtenidos
en ¢l capitulo 1

TURBINA DE GAS

SIN CON
EEAATG | EEAATG

W [kWi] 18,144 21,233
Qg [kWi] 51,563 56,799
n [%] 35.19 37.38

Tabla 4.2 Resumen de los resultados obtenidos
en ¢l capitulo 2

EQUIPO DE REFRIGERACION
TR. 2,450
Agua Condensada <
[m3fh] 935
Consumo [kW,] 1,926.8
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Tabla 4.3 Resumen de los resultados obienidos en ¢l capitulo 3

SIN CON
EEAATG EEAATG
o | pi[kPa] 787.8 787.8
g g P2 [k;Pa] 6,966 7,700.8
& E Qo [M’ea/d] | 3,426338 3,798,541
E‘g W, [KWa] 16,330 19,110
O Wi kWl | 18,144 21,233
?_, pa [kPa] 6,966 7,700.8
% ps [kPa] 610.9 610.9
g 4p [M’aw/d] | 10,279,014 11,395,624
an

Wi=18,144 KA. We=16,330 ki,
Wai=21,233 KL We=19,110 kW

Qe = 3,425,338 mid
G = 3,798,581 miudd ‘

TURBINA DE
GAS LM25C0

f Qo= 10279014 m=d

| Qo= 11,395,624 maid m
i i
™ uf o

4 4] =3}
. =787 .8kFa P=6366kPa ‘ L=06.6 km .
l!- @:55‘?99 KW P=7,700.3 kPa el P=610.9kPa

A
L™,
| J’ 935mh

Figura 4.1 Resumen cn los cambios en la estacion de compresion al llcvar a cabo el enfriamiento del aire de
admision en la Turbina de Gas

TRANSMISION

LR R A AR u Y
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Lo que sigue para determinar finalmente si es conveniente 0 no la instalacion del
EEAATG en una estacion de compresion es llevar a cabo un analisis econémico.

4.1 ANALISIS ECONOMICO
Los datos economicos que se tomaran en cuenta para la realizacion del analisis son:

1. Paridad del peso contra el dolar: 11 pesos por délar.

2. Precio de venta del gas natural a industrias: 5.2 dolares por millon de Btu (54.22 pesos
millon de kJ).

3. EI costo de gas natural en plataforma para consumo de PEMEX EXPLORACION Y
PRODUCCION (PEP) sera considerado con un valor de: 5.2 dolares por millén de
BTU (54.22 pesos millon de kJ).

4. El costo del kWh en plataforma sera considerado con un valor de $8.0298.

5. El porcentaje que el gobierno federal cobra sobre los ingresos por ventas a PEMEX
GAS sera considerado del 80%.

6. La inflacion sera considerada con un valor del 5%.

4.2 INVERSION

Para la estacion de compresion propuesta en esta tesis, se tendra que instalar un equipo de
enfriamiento para cada turbocompresor dando un total de 4 equipos de refrigeracion (ver
figura 3.3). Cada equipo de refrigeracion consta de:

« Dos (2) chillers de 1,500 T.R. cada uno.

« Tres (3) serpentines de enfriamiento para el aire de 1,000 T.R. cada uno.

« Dos (2) bombas para el circuito de agua helada de 74.6 kW cada una.

« Dos (2) bombas para el circuito de agua de mar de 95.3 kW cada una.

- Un (1) tanque de balance.

- Equipo de interconexion como tuberias, cables, arrancadores, controles, etc.

El costo aproximado de cada equipo de refrigeracion considerando la adquisicion,
ingenieria, instalacion e imprevistos es de 5 millones de dolares o 55 millones de pesos.
Entonces la inversion total en la estacion de compresion es de:
I = 355,000,000 x 4 = $220,000,000
ya que son cuatro turbocompresores a los que habra que instalar los EEAATG.
4.3 COSTO DE OPERACION

a) Costo por incremento de consumo de gas natural de parte de las TG:

De la tabla 4.1 se lee que el incremento en calor suministrado en cada TG al pasar de 40 a 7.33
°C en la admision de la misma es de 5,236 kW,. Este calor es suministrado por el combustible.
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En este caso el combustible utilizado es gas natural por lo que el costo por este concepto para
cada TG sera de:

5,236 [kW,] x 54.22 $/(1x10° kJ)] = 0.28 [$/s] =1,022.03 [$/h]
como son tres TG que funcionarian, entonces:
A =1,022.03 $/h x 3 =3,066.08 $/h
b) Costo por consumo de energia eléctrica de parte de los EEAATG:

De la tabla 4.2 se lee que el consumo eléctrico de cada EEAATG es de 1,926.8 kW.. El costo
por el consumo de energia de cada uno de estos equipos es de:

1,926.8 kW x 8.0298 $/kWh = 15,471.82 $/h
como son tres los EEAATG que funcionarian, entonces:
B=15,471.82%/hx3 =46,415.46 $/h
¢) Otros (mantenimiento, personal, refacciones, herramientas, etc.):
Se considerara que es el 20% del subtotal de Ay B
3,068.08 $/h +46,414.46 $/h = 49,481.53 $/h
C=49483.623%/hx0.2=9896.31%/h
En total, el costo de operacion es de:
CO=A+B+C

CO =3,066.08 $/h + 46,415.46 $/h + 9,896.31 $/h = 59,377.84 $/h

4.4 INGRESOS POR INCREMENTO EN LA PRODUCCION

Con los datos de la tabla 4.3 se sabe que la produccion en la estacion de compresion propuesta
pasara de ser de 10,279,014 m’qs/d a 11,395,624 m’4s/d. Esto representa una ganancia en
produccion de 1,116,610 m’q/d.

Para obtener el equivalente de esta ganancia en pesos es necesario pasar este flujo a
kg/s mediante la ecuacion 3.27".

_ Pua
86,400RT,,
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_ 1,116,610x101.325
86,400x0.331x288.15

i = 13.73[kg/s] = 49,427 [kg/h]

Obteniendo la cantidad equivalente de energia asociada al incremento de produccion
(va que el precio esta basado en esta):

Q' =49,427 kg/h x 48,448 kl/kg = 2.395x10° ki/h

Considerando el precio de venta de gas natural de 54.22 pesos por millon de kJ, se
obtiene el ingreso por incremento en la produccion en la estacion de compresion:

IPP = 2.395x10° [kI/h] x 54.22 [$/1x10%J] = 129,836.15 $/h
4.5 UTILIDADES ANTES IMPUESTOS
Es la resta de los ingresos por el incremento en la produccion IPP y el costo de operacion CO:
UAI = 129,836.15 $/h - 59,377.84 $/h = 70,458.31 $/h
4.6 UTILIDADES DESPUES DE IMPUESTOS
Si el impuesto es considerado del 80% entonces la utilidad es el 20% de UAIL
UDI =70,458.31 x (1 -0.8)=14,091.66 $/h

Considerando que el afio tiene 8,760 horas, entonces la utilidad después de impuestos
al afio sera de:

UDI = 14,091.66 $/h x 8,760 h = 123,442,964.16 $/afio
4.7 PERIODO DE AMORTIZACION

Considerando la inflacion de 5% anual, una inversion de $220,000,000.00 y utilidades de
123,442,964.16 $/afio; se tiene que esta inversion se paga segun la expresion:

donde:
I es la inversion
UDI son las utilidades después de impuestos

1 el interés anual
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n los afios en los que la inversion se paga

sustituyendo valores:

220,000,000 = 123,442,964.16 % -1
0.05x1.05"

resolviendo para n
n=1.91 anos

Finalmente, este es el resultado que se buscaba desde el planteamiento del objetivo de
esta tesis. Auque esta no sea una cifra que toma en cuenta muchas variables economicas, sirve
en primera instancia para darse una idea del tiempo en que se recuperaria la inversion del
sistema de enfriamiento planteado para el caso de esta tesis.

Cabe resaltar que el tiempo de recuperacion calculado podria ser menor al obtenido, ya
que el consumo de energia eléctrica de parte del EEAATG sera en promedio menor al
planteado. Esto debido a que las condiciones ambientales no promedian anualmente ®=100%
y Tps1=40 °C.

El consumo extra de combustible y la potencia ganada por parte de la TG es siempre
igual ya que la temperatura a la entrada de la misma permanece en Ty;=7.33 °C sin importar
que temperatura ambiente exista.

Dado que las TG siempre entregaran la misma potencia, es de esperar que la ganancia
en produccion también permanezca constante.

El costo por mantenimiento se supondra fijo con valor de 9,896.31 [$/h]. A
continuacion se muestra una tabla con los periodos de recuperacion en funcion de Ty, hechos

bajo el mismo esquema de calculo anterior

Tabla 4.4 Analisis ccondmico en funcion de Ty

Te] A B C co PP UAI UDI n
[°C}| [S/h] [S/h] [$/h] [$/h} [S/h] [S/h} [Sh] | [afios]
45 | 3,066.08 | 65,047.28 | 9.896.31 | 78,009.67 | 129,836.15 | 51,826.48 | 10.365.30 | 2.65
40 |3,066.08 | 46,415.46 | 9.896.31 | 59.377.85 | 129,836.15 | 70.458.30 | 14,091.66 | 191
35 |3,066.08 | 35256.75 | 9,896 31 | 48,219.14 | 129,836.15 | 81,617.01 | 16,323.40 | 1.64
30 |3,066.08 | 28,254.54 | 9.896.31 | 41,216.93 | 129,836.15 | 88,619.22 | 17,723.84 | 1.51
25 |3,066.08 | 23,675.54 | 9.896.31 | 36,637.93 | 129,836.15 | 93,19822 | 18,639.64 | 1.43
20 | 3,066.08 | 20,558.02 | 9.896.31 | 33,520.41 | 129,836.15| 96,315.74 | 19.263.15 | 1.38
15 |3,066.08 | 18,333.13 | 9.896.31 | 31,295.52 | 129,836.15 | 98,540.63 | 19,708.13 | 1.35
10 | 3,066.08 | 16,640.67 | 9,896.31 | 29.603.06 | 129,836.15 | 100,233.09 | 20,046.62 | 133
733 | 3,066.08 | 15,867.36 | 9.896.31 | 28.829.75 | 129,836.15 | 101,006.40 | 20.201.28 | 132
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CAPITULO 4
Periodo de Amortizacion vs. Ty
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Fig. 4.2 Representacion grafica del periodo de amortizacion del equipo propuesto para la estacion
de compresion en funcion de la temperatura ambiente
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CONCLUSIONES

El analisis economico del sistema de enfriamiento realizado para el caso de estudio de esta
tesis solo corresponde a uno de muchos. En general, los EEAATG tienen su aplicacion en
lugares donde la temperatura ambiente afecta el desempefio de las TG.

Al planear una instalacion de estos equipos de enfriamiento en una o varias TG se debe
advertir que las situaciones en el sitio pueden ser agrupadas en dos grandes casos:

I. En turbinas de gas ya instaladas
II. En turbinas de gas por instalar (nuevas)

En cualquiera de los dos casos y en el ambito industrial, las TG se aplican
principalmente para accionar a generadores, bombas y compresores por lo que para cada uno
de estos equipos corresponderia un caso de estudio muy particular.

Dentro del caso I se pueden considerar los siguientes subcasos:
Aplicar el sistema de enfriamiento para...

a) Aumentar la potencia manteniendo el actual consumo de combustible. Esto debido a
que la eficiencia térmica de la TG se mejora.

b) Disminuir el consumo de combustible manteniendo la potencia actual. Por la misma
razon anterior.

¢) Aumentar la potencia a valores muy cercanos a la potencia maxima; como
consecuencia de esto se incrementa el consumo de combustible. Este caso fue el
estudiado en esta tesis.

En los subcasos a) y ¢) siempre se debe evaluar la posibilidad de aumentar la potencia
(capacidad) en equipos (sistemas) que estan directamente conectados (relacionados) con la TG
-en esta tesis el sistema relacionado con el turbocompresor fue el gasoducto conectado a €l-.

Dentro del caso II se pueden considerar los siguientes subcasos:

a) En algunos casos se podria(n) comprar una(s) TG mas pequefia(s) y de menor costo
para satisfacer la demanda de potencia. Aunque con el costo del(los) equipo(s) de
refrigeracion seguramente se rebase el precio de la(s) TG pensada(s) para trabajar sin
equipo de refrigeracion. Esta opcion sigue siendo atractiva debido a que la(s) TG mas
pequefia(s) trabajaria(n) con una mejor eficiencia reduciendo asi el consumo de
combustible.

b) En otros casos se podria disminuir la cantidad de turbogeneradores, turbocompresores
o turbobombas necesarias en una planta, si al llevar a cabo el enfriamiento del aire en
los mismos equipos se cumple con la demanda de energia eléctrica, gas comprimido o
liquido bombeado en una determinada planta. Aqui se podria ahorrar dinero por
instalar TG mas pequefias y disminuir el numero de generadores, compresores o
bombas necesarias en un proceso ademas disminuir el consumo de combustible en los
equipos.
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Dentro de los beneficios en los casos I y II y para lugares donde se piense llevar a cabo
el enfriamiento del aire en lugares con una elevada humedad ambiente habra que considerar
que de los sistemas de refrigeracion se puede obtener agua proveniente del condensado en los
serpentines de enfriamiento. El valor que se le de a este liquido depende de las circunstancias
de cada planta.

Los sistemas de enfriamiento, en el caso de ser destinados a incrementar la potencia en
una TG, seran atractivos energéticamente siempre que la ganancia de potencia en la TG sea
mayor que el consumo de energia del equipo de refrigeracion.

Econémicamente seran atractivos siempre que los gastos de operacion de todo el
sistema (EEAATG-TG-Equipo) sean menores a los ingresos relacionados con el incremento
en la produccion. Ademas que todo el sistema (EEAATG-TG-Equipo) se debera prorratear en
un periodo no mayor a 3 afios.
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ANEXO A

“CARACTERISTICAS DE LA
TURBINA DE GAS LM-2500”
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GAS TURBINE ALTITUDE CORRECTION FACTOR FOR

QUTPUT AND HEAT CONSUMPTION ANC ALSQ ALTITUDE
V3
ATMOSPHERIC PRESSURE

NOTES: |. ALTITUDE PRESSURE CALCULATED BY METHODS OF MACA REPORT NC. 2i8.
2, HEAT RATE AND THERMAL EFFICIENCY UNAFFECTED BY ALTITUDE,

T e e e o T e B S B e e o

e e

Fig. A.1 Factor de correccion de potencia por altitud y/o presion atmosférica
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Tabla A.1 Peso y dimensiones de la turbina LM-2500

PESO DIMENSIONES
[kg] (LxAxH) [m]
PAQUETE LM2500 EXCEPTO TURBINA 21,319 8.38 X 2.80 X 3.51
TURBINA LM2500 3,266
LM2500 turbina en contenedor 6,518 483X234X234
SISTEMA DE ADMISION
Compartimiento Incluyendo Filtracién 9,979 427X 4.88X3.96
Silenciador 4,536 2.59X2.74X2.59
Codo/Transicion 2722 3.05X 274 X 2.44
SISTEMA DE ESCAPE
Silenciador 5,851 229X 3.20X3.14
Ducto de transicién entre el pleno y el silenciador 2,903 244X335X1.83
CONTROL SPEEDTRONIC® 907 1.37X 0.91 X 0.41
MISCELANEOS 363 1.52X 1.52X2.03




ANEXO B

“INFORMACION DE LOS
SISTEMAS DE ENFRIAMIENTO”
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INFORMACION TECNICA DEL SISTEMA DE REFRIGERACION DIRECTA
PROPORCIONADA POR LA COMPANIA YORK

(EL TEXTO ES PARTE DE UN CORREO ELECTRONICO)
Anexo encontraras lo siguiente:

1.- Un diagrama preliminar para el sistema de refrigeracion directo utilizando como
refrigerante amoniaco. Este sistema no es conveniente implementarlo debido al alto costo, alto
consumo de energia de compresion por “solo aires” y sobre todo por las grandes dimensiones
de los diferentes componentes, que tendrian que ser embarcados sueltos e interconectarse en
campo.

2.- Los diferentes equipos son los siguientes:

2.1 (3) Tres serpentines de enfriamiento con tubos de aluminio con dimension total estimada
de 203” de alto por 236 de largo por 50” de profundidad y con un peso estimado de 11,000
Ib. Las condiciones de disefio en el lado del aire son como las indicadas para los serpentines
con agua helada. En este tipo de serpentin la temperatura de evaporacion del refrigerante es de
30°F. Los serpentines son disefiados para operar en sistema recirculado con relacion 3:1.

2.2 (3) Tres compresores tipo tornillo marca Frick modelo RWBII-496 con motor de 1,750 hp
cada uno, TEFC, 4160/3/60, 30°F evaporacion, 125°F condensacion, 1016.4 T.R. al 90% de la
carga, 1666.9 bhp. El sistema de enfriamiento de aceite considerado es por inyeccion de
liquido refrigerante. Adjuntamos seleccion del compresor con dimensiones y pesos. El panel
de control de los compresores es Quantum. Anexamos especificaciones.

2.3 (2) Dos unidades de recirculacion de liquido amoniaco con dimensiones estimadas de 6’
de ancho por 8” de largo por 19” de alto. Dos bombas semi-herméticas con motor de 15 hp
cada una, 460/3/60. Una bomba en operacion y otra de reserva. Se incluye valvulas y
accesorios para servicio y control lado refrigerante. Anexamos seleccion de unidad. Estamos
considerando dos unidades para la capacidad total de 3,000 T.R.

2.4 (1) Un condensador tipo enfriador por aire compuesto por (9) bahias con dimensiones de
cada una de 14’ de ancho por 42’ de largo por 14’ de alto y con un peso estimado de embarque
de cada una de 42,160 Ib. Se utililizaran un total de 720 hp a 460/3/60 para los ventiladores.

2.5 (1) Un recibidor de liquido amoniaco de 60” de diametro por 202” de largo para almacenar
solo una carga de amoniaco de 9,000 Ib. El sistema completo requerira para operacion una
carga de amoniaco total estimada de 43,000 lb. El peso estimado de embarque del recibidor de
liquido es de 8,000 Ib.

3.- El precio estimado para el sistema de refrigeracion en la forma descrita es de 4,035,000.00
USD FOB México con un tiempo de entrega de 28 a 30 semanas.
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En el precio NO se incluye: Instalacion, supervision, arranque, capacitacion, tuberia o
alambrado de interconexion entre los diferentes componentes suministrados sueltos,
alimentacion eléctrica de fuerza o control, arrancadores, aislamiento, carga de refrigerante.

El disefio de fabricacion sera de acuerdo a estandares de York/Frick.

La vida util de un equipo de estas caracteristicas es de 25 afios en condiciones de operacion de
acuerdo a disefio, con el adecuado mantenimiento y en areas corrosivas normales. En el caso
de aplicaciones en plataformas, la vida util disminuye probablemente a 20 afios con un
adecuado mantenimiento y esto es debido a que el mantenimiento preventivo es mas riguroso
(por ejemplo mas continua la limpieza en los tubos de los intercambiadores). El
mantenimiento preventivo es muy importante asi como mantener las condiciones de operacion
de disefio.
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Coolware Page 1 of 1

cl ¢
Frick R717 Single Stage
CoolWare v6.00.004 Registered To: YORK-Mexico(Meaxico city)-Juan Luna Luna
Customer Name: IMP CTIAC Ref#: Date: 10/27/03
End User Name: IMP CTIAC tem: Screw Package Refrig (3) Run: 2
Project:
SYSTEM PERFORMANCE SUMMARY
Evaperator Load 10164 TR Coeff. of Performance 2876
Cempressor Power 1666.9 Hp Performance Factor 1.64 Hp/TR
COMPRESSOR - TDSH 3558
Shaft Power 1666.9 Hp Eff Model R717 (Ammonia) | Suction Valve Standard
Speed 3550 rpm Volumetric Eff 81.2 % Suct Vaive dP 0.5 psi
Loading 90.0 % Adiabatic Eff 739 % Discharge Valve Standard
Compression Ratio 5.40 Discharge Port Standard Disc Valve dP 0.4 psi
Volume Ratio 4.13
Ideal Volume Ratio 4.13
Temperature (°F) Pressure (psia) Mass Flow Rate (Ibm/min) Volume Flow Rate (cfm)
Suction 39.8 58.2 465.9 2389.7
Discharge 205.0 314.1 465.9 554.6
OIL SYSTEM
Cil Cooling Thermesyphon Oil Pump Pre-Lube QOil Flow 142.7 gpm
Cil Type Frick #3 Main Inj Valve Pos 100.0 % Main Inj Flow 107.6 gpm
Cil Cooler Heat Rej. 2374.2 kBtu/hr Bearing Flow 35.1 gpm
Cil Injection Temp 130.0 °F il Manifold 302.1 psia
EVAPORATOR
Temperature 30.0 °F Pressure 50.7 psia Superheat 0.0 °F
Suction Line Superheat 10.0 °F Suction Line Pressure Drop 1.0 psi
Heat Load 1016.4 TR
CONDENSER
Temperaturs 125.0 °F Pressure 307.7 psia Subcooling 00 °F
Cesuperheat 0.0 °F Disc Line Pressure Drop 4.0 psi Extemnal Subcooling 0.0 °F
Heat Rejection 16634.4 kBtuhr
ERRORS AND WARNINGS
Discharge pressure is near 300 psig.
System pressure is above default cutout point.
Molor tooc small.
Disclaimer: Tha information contained in this program is subject to change without notice.  Frick reserves the right to final verification of all rating resuits.

about:blank 27/10/2003
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Frick

E70-210A SPC/OCT 99

File: EQUIPMENT MANUAL - Section 70
Replacss: E70-210A SPC/NCV 38
Dist: 1,13, 1b, 1c, 4, 4b, dc

RWBIl

ROTARY SCREW
COMPRESSOR UNITS
Models: 496 through 856 with

Vertical Separator
(For Horizontal Separator see E70-210B SPC)

SPECIFICATIONS

RWB Il Rotary Screw Compressor Units are engineered and
manufactured to meet the exacting requirements of the In-
dustrial Refrigeration Market. All components have been de-
signed and arranged to ensure reliability, accessibility, and
ease of service. Standard units are designed fcr use as boost-
ers or high-stage machines on ammonia, halocarbon, or hy-
drocarbon refrigerants.

COMPRESSOR: The Frick manufactured RWB |1l compres-
sor has been designed around the latest technology to offer
the most reliable and energy-efficient unit currently available.
All screw compressor casings are designed and tested in
accordance with the requirements of ASHRAE 15 safety code.
The rotors are manufactured from forged steel and use the
latest asymmetric profiles. The compressor incorporates a
complete antifriction bearing design for reduced power con-
sumpticn and the bearings selected provide an L10 life in
excess of 100,000 hours at design conditions.

CAPACITY CONTROL: Capacity control is achieved by use
of a slide valve which provides fully modulating capacity con-
trol from 100% to approximately 20% of full load.

“VOLUMIZER®” VARIABLE VOLUME RATIO CONTROL:
The RWB || compressor includes a patented method of vary-
ing the intemal volume ratio to match the system pressure
ratio, eliminating the power penalty associated with over- or
undercompression.

LUBRICATION SYSTEM: The RWB Il compressor is de-
signed specifically for operation without an oil pump. All oil
required for main oil injection and lubrication is provided by
positive gas differential pressure. All cil passes through 15
micron filters fumished with isolation stop valves and drain
connections for ease of servicing. High-stage compressors
are furnished with a close-coupled, positive-displacement
prelube pump for start-up only. Booster and some low pres-
sure differential, high-stage applications will require the full-
time or cycling full-time-lube oil pump option.

OIL SEPARATOR/RESERVOIR: The oil separator is a ver-
tical design with integral sump. The separator is designed
and constructed in accordance with ASME Section VIIl, Div. 1
for a maximum design working pressure of 300 psig. Coales-
cent separator elements are provided for final gas/oil sepa-
ration of particles down to less than 1 micron.

OIL COOLING: Cacling the compressor oil may be achiev-
ed by either liquid-refrigerant-injection oil cooling, water-
cooled oil cooling or thermosyphon oil cooling. Water-ccoled
and thermosyphon are supplied with ASME shell and tube
heat exchangers mounted on the unit.

QUANTUM CONTROL CENTER: The compressor control
systern is factory mounted and completely piped and wired
with all the required safety and operating devices. The con-
trol system includes as standard a NEMA 4 single box con-
trol panel housing the microprocessor control panel and all
electrical termination points. The microprocessor panel is
supplied with a coler VGA graphic display. Included in the
micro-processor is time-proportioning capacity control, first-
out an-nunciation, prealarms, volumizer conirol, real-time
clock control, access code protection, and altermate suction
pressure operation. All major operating conditions are con-
tinuously shown on the microprocessor display. All operat-
ing conditions prior to a compressor cutout are stored in
memory and shown on a special FREEZE display mods pro-
viding the ultimate in service and troubleshooting conve-
nience.

VALVES: Suction and discharge check and service valves plus
a large capacity suction strainer are included with the unit.

OPTIONAL FEATURES: Full-Lube Qil Pump, Cycling Full-
Lube Oil Pump, Dual Oil Filters, Economizer, Thermosyphon
Oil Temperature Control Valve, Gauge Board, Motor, Motor
Mounting, Starter Packages including Package-Mounted Solid-
State, Microprocessor Service Kit, CLI, GPD, DIVl Micropro-
cessor, Power Regulating Control Transformer, Lead-Lag Se-
quencing, Oversized Suction Valve, and Plus Control Panel.
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E70-210A SPC/CCT 99 RWB Il ROTARY SCREW COMPRESSCR UNITS

Page 2 DIMENSIONS
STANDARD DESIGN DATA (with Metric equivaients) - NOMINAL @ 3550 RPM
COMPRESSOR RATINOR R1d7A9) RTINS R-2212) UNIT WEIGHT
RWB Il | DISPLACEMENT CAPACITY POWER CAPACITY POWER LESS MOTCR
NO. CPM | Mamr TR kw BHP kw TR kw BHP kw Ib kg
496 2920 4961 1066 3748 1169 872 958 3368 1209 969 30,000 | 13,608
676 3982 6765 1453 5111 1504 1189 1306 4593 17172 1322 30,000 | 13,608
856 5068 8610 1796 6316 2048 1527 1612 5669 2281 1704 35,000 | 15876

1. Based on 20°F (-5.7'C) suction and 95°F (35'C) condensing with 10°F {(5.5°C) liquid subcooling and 10°F {5.5°C) suction superheat.
2. Based on 20°F (-8.7°C) suction and 105F (40.6'C) condensing with 10°F (5.5°C) liquid subcooling and 10°F (5.5°C) suction superheal.

) )
L C |
] ’:'-_ ‘
@ g -
]
vt oisul I
5 =)o pemmesa
F
UNIT
DISCHARGE

UNIT
~—G SUCTION

sl T

A
m APPROXIMATE DIMENSIONS INCHES/MILLIMETERS (5)
NO. A1) B C,(1) C, (142 D E F{1) G(1) H ]

496 2807112 |138/3505| 12043048 | 7371854 | 113/2870 | 13673454 | 1032616 | 4211067 | 882235 | 248/6248
676 30477722 |138/3505 | 12003048 | 73/1854 | 1132870 | 136/3454 | 1032616 | 42/1067 | 882235 | 246/8248
B56 32278179 | 14213607 | 120/3048 | 731854 | 136/3454 | 12473150 | 1032616 | 72/1829 | BAR235 | 250/6350

1. Maximum dimension. Varies according to separator diameter and/or oil
cooler diameter as dictated by actual customer.

2. Maximum dimension for unit without oil cooler.

3. Actual dimension varies based on system requirement.

4. Standard connections (in./mm), suction for 496 & 676: 12/304.8, for B56:
14/355.6; discharge for 496—856: 8/203.2.

NOTE: Drawing for reference onlyl Use certifled drawing for erection.

S—emsm——— 100 CV Avenue, PO. Box 997
Frielg  Waynesor, Pennsyivania USA 17268-0867
Phone: 717-762-2121 - Fax: 717-762-8624 - www.frickcold.com

Subject to Change Without Notice © 2002, YORK Refirgeration
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Fnck Refrigerant Recirculator Rating Program v1.01

Customer: Reference No.:
End User: Date:

MODEL: V8414 VERTICAL _

VESSEL DIMENSIONS OPERATING CONDITIONS
Diameter . 84 (in.) Refrigerant . R-717
Length 165 (in.) Operating Temperature : 30 (°F)
Shell Thickness : 0.875 (in.) Liquid Feed : 125 (°F)
Wet Return Size Ll 1 (in.) Recirculation Ratio : 3

Wet Return Height : 128 (in.)*

* Dimension from bottom of vessel.

_LIQUID LEVELS

Operating Level: 20  (in.)* LLCO Margin: 1.0 (in.) LLCO Level: 4 (in.)*
HLCO Margin: 2.0 (in.) HLCO Level: 88.1 (in.)*

* Dimension from bottom of vessel.

RATED CAPACITY COMPONENT SIZING
Refrigerating Capacity : 1987.6 (TR) Comell Pump . Consult Frick @ 25
Volume Flow : 4392.7 (cfm) Hansen Pump  : Consult Frick PSID
Mass Flow » 9105 (Ib./min.)

Vapor Velocity : 1483  (ft./min.) SAFETY VALVE

Pump Flow : 4101 (gpm) Required Flow : 630 (SCFM)
Surge Volume : 2004  (cubic feet) Dual Valve : SHANK 804,

Ballast Volume 5 215 (cubic feet) 250#

Ballast Liquid Supply : 0.4 (min.)

MESSAGES /| WARNINGS

Registered User:

COMMENTS

PUMP mpvop 1§ WP

e ——— Ty,

100 CV Avenue, P.O. Box 997 Waynesboro, Pennsylvania USA 17268-0997
Phone: 717-762-2121 * Fax: 717-762-8624
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INFORMACION TECNICA DEL SISTEMA DE REFRIGERACION INDIRECTA
PROPORCIONADA POR LA COMPANIA YORK

(EL TEXTO ES PARTE DE UN CORREO ELECTRONICO)

Anexo encontraras lo siguiente:

1.- Disefio preliminar para el enfriamiento de aire de la turbina de gas utilizando un sistema de
enfriamiento indirecto utilizando agua helada como medio enfriante. Este es el sistema mas
economico (probablemente) y sobre todo el que ocuparia menos espacio y peso, sobre todo en
el equipo generador de agua helada. En este tipo de sistema York solo ofreceria los enfriadores
de agua y los serpentines de enfriamiento de aire.

2.- Enfriadores de agua helada. En este tipo de equipo, el condensador es tipo enfriado por
agua y estoy considerando utilizar agua de mar como medio enfriante a una temperatura de
80°F. Los tubos en el evaporador son de CuNi 90/10 y en el condensador de Titanio.
Basandonos en una capacidad total de 3,000 T.R., estoy seleccionando dos unidades de 1,500
T.R. cada una. El modelo preliminar seleccionado es YKTGTBIJ3-DEFS. El precio estimado
unitario de esta unidad es de 840,000.00 USD FOB Meéxico. El precio estimado por dos
unidades es de 1,680,000.00 USD FOB México. El tiempo de entrega es de 20 a 22 semanas.
El precio incluye: Control microprocesador NEMA 4X, motor TEFC, 4160/3/60, Arrancador
tipo autotransformador NEMA 1, aislamiento en el evaporador 1 1/2", tubos CuNi 90/10 en el
evaporador y Titanio en el condensador, motor TEFC, 4160/3/60, resortes antivibratorios, kit
de secuencia de operacion para dos unidades, juego de herramientas, derivacion de gas
caliente, pintura para aplicacion exterior Amerlock 400 y Amershield, filtros de aceite dual,
carga inicial de aceite y R-134A.

Anexamos seleccion de equipo y especificaciones incluyendo pesos y dimensiones. En el
precio NO se incluye: instalacion, supervision, arranque, capacitacion, alimentacion eléctrica
de fuerza o control, valvulas o accesorios 0 equipos para servicio o control o alimentacion de
agua helada o agua de enfriamiento de mar.

3.- Serpentines de enfriamiento de aire. En este caso se suministraran (3) tres serpentines de
enfriamiento de aire con dimensiones de cara cada uno de 54" de alto por 234" de largo para
dar un area de cara total de 263 pie2. Los serpentines se tienen que ensamblar en campo. La
velocidad de cara del aire sera de 502 pies/min. En los (3) tres serpentines se enfriaran un total
de 132,192 pies3/min desde 104°F de bulbo seco/102.5°F hasta 45°F de bulbo seco/44.5°F
bulbo hiumedo con una capacidad total de 3,000 T.R. El serpentin es fabricado con tubos y
aletas de cobre, 20 hileras de tubos, 6 aletas por pulgada. En el lado del agua se utilizara un
total de 7,200 gpm de agua helada de 38°F a 48°F. La caida de presion en el lado del aire sera
menor a 1.0" C.A. y en el lado del agua menor a 30' C.A. El gabinete es de lamina
galvanizada. Se incluye filtros de baja eficiencia lavables antes del serpentin y eliminadores de
neblina después del serpentin. Las dimensiones totales estimadas son de 203" de alto por 236"
de largo x 50" de profundidad con un peso estimado de embarque de 17,000 1b. El precio
estimado por los (3) tres serpentines es de 200,000.00 USD FOB México con un tiempo de
entrega de 14 a 16 semanas. En el precio NO se incluye: instalacion, supervision, arranque,
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capacitacion, valvulas o accesorios o equipos para servicio o control o alimentacion de agua
helada, mangueras antivibratorias de interconexion de agua helada.

El disefio de fabricacion sera de acuerdo a estandares de York/Frick.

La vida util de un equipo de estas caracteristicas es de 25 afios en condiciones de operacion de
acuerdo a disefio, con el adecuado mantenimiento y en areas corrosivas normales. En el caso
de aplicaciones en plataformas, la vida util disminuye probablemente a 20 afios con un
adecuado mantenimiento y esto es debido a que el mantenimiento preventivo es mas riguroso
(por ejemplo mas continua la limpieza en los tubos de los intercambiadores). El
mantenimiento preventivo es muy importante asi como mantener las condiciones de operacion
de disefio.
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YORK Internationai SA de CV

Av. Reforma No. 76 4° piso Col. Juarez, México, D.F., CP 06600, México
Phone +52 55 51 40 12 11, Fax +52 55 51 40 12 08

e-mail juan.luna@mx.york.com
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LTC Sales Report

Page lot 1

Issue Date: 6/03 Program:LTC
Project: IMP CTIAC Rev:  v1_25.dd
Engineer: JLL Date: 10/27/03
Customer: IMP CTIAC Page: 10f2
YKTGTBJ3-DEFS (MOTOR SELECTED BY PROGRAM |
FRIGERANT - 134A IGEAR CODE EG(CALC)
TED CAPACITY (TONS) 1500, PECIFIED CAPACITY (TONS) 1500;
PUT POWER (KW) 10"3 MOTOR LOAD (KW) 1093
[VOLTAGE / HZ 4160/6
IORIFICE (VARY) VALVE: DIFFUSER STANDAR
[FLA 169 [LRA 122
ENRUSH (AMPS) 783
[STARTER SIZE 205
{FULL LOAD (KW/TON) 0.715  INPLV 0.634|
STARTER TYPE (6) AUTO-TRANS, CLOSED (B0%TAP/64%INRUSH) - 3 LEAD
Evaporator Condenser
WATER" WATER*
0.0* 0.0
179* 95*
2 2"
0.00010* 0.00025*
48.00* 80.00*
38.00" 90.00*
3600.0 4314.4
29.3 11.1
Designates Specified Input
PLV / NPLV CALCULATION:
1
1
FEDY, DB RELY 0.01 0.42 0.45 0.12 NPLV = —_——— = 0.63
N + + = 1.5761
A B [ ] D
A = KW / TCNS AT 100% CAPACITY C = ¥W / TONS AT 50% CAPACITY
B = KW / TONS AT 75% CAPACITY D = KW / TONS AT 25% CAPACITY
%Lload |CAPACITY (TONS)] ECWT (F) KW | TONS WEIGHT MBG“‘E@ TONS/
100 1500.0 80.000 0.715 0.01 0.0140
75 1125.0 72.500 0.620 0.42 0.6769
50 750.0 65.000 0.615 0.45 0.7321
| 25 375.0 65.000 0.784 0.12 0.1531
Ratings outside the scope of ARI STD 550/590.
Compliant with ASHRAE 90.1
Materials and construction per mechanical specifications - Form 160.54-EG1.
Note: Special pricing required and extended delivery may apply.
file://c:\temp\LTC_SalesReport_200301027 _105511.html 27/10/2003
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LTC Properties of Tubeside Fluids Report

Page 1 of 1

Issue Data: 6/03 Program:LTC
Project: IMP CTIAC Rev:  vi_25.dd
Engineer: JLL Date:  10/27/03
Customer: IMP CTIAC Page: 20f2
PROPERTIES OF SPECIAL TUBESIDE FLUIDS
INPUT DATA
Model / Gear Code YKTGTBJ3-DEFS / EG(CALC)
Variable Speed Drive NO
EVAPORATOR COND - COOLING
i Number 179 95
" Type TURBO-B HPTI FINNED
Materlal 90/10 CU NI TITANIUM
i FPI 0.0 30.0
| Thickness 0.035 0.035

file://c:\temp\LTC_TubesideFluids_200301027_105513 .html

27/10/2003
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FORM 160.54-EG1 (100)

¢ AYORK

MILLENNIUM
Centrifugal Liquid Chillers

Design Level E

350 THROUGH 2000 TONS
(1230 through 7032 kW)
Utilizing HFC-134a

. @ NOTE: YK STYLE E CHILLERS Aatad I Aecprcncs

with the latest edition of

Metric Conversions ARE YEAR 2000 COMPLIANT ARI STANDARD 550/590
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FORM 160.54-EG1

Mechanical Specifications

GENERAL

The YORK MILLENNIUM Centrifugal Liquid Chiliers are
completely factory packaged including the evaporator,
condenser, compressor, motor, lubrication system,
control center, and all interconnecting unit piping and
wiring.

The initial charge of refrigerant and oil is supplied for
each chiller. When the optional condenser isolation
valves are ordered, the unit may ship fully charged with
refrigerant and oil. Actual shipping procedures will de-
pend on a number of project-specific details.

The services of a YORK factory-trained, field service rep-
resentative are incurred to supervise or perform the final
leak testing, charging, the initial start-up, and concurrent
operator instructions.

COMPRESSOR

The compressor is a single-stage centrifugal type pow-
ered by an open-drive electric motor. The casing is fully
accessible with vertical circular joints and fabricated of
close-grain cast iron. The complete operating assembly
is removable from the compressor and scroll housing.

The rotor assembly consists of a heat-treated alloy steel
drive shaft and impeller shaft with a high strength, cast
aluminum alloy, fully shrouded impeller. The impeller is
designed for balanced thrust and is dynamically balanced
and overspeed tested for smooth, vibration free
operation.

The insert-type journal and thrust bearings are fabricated
of aluminum alloy and are precision bored and axially
grooved. The specially engineered, single helical gears
with crowned teeth are designed so that more than one
tooth is in contact at all times to provide even distribu-
tion of compressor load and quiet operation. Gears are
integrally assembled in the compressor rotor support
and are film lubricated. Each gear is individually mounted
in its own journal and thrust bearings to isolate it from
impeller and motor forces.

CAPACITY CONTROL

Prerotation vanes (PRV) modulate chiller capacity from
100% to 15% of design for normal air conditioning appli-
cations. Operation is by an external, electric PRV ac-
tuator which automatically controls the vane position to
maintain a constant leaving chilled liquid temperature.
Rugged airfoil shaped cast manganese bronze vanes
are precisely positioned by solid vane linkages connected
to the electric actuator.

YORK INTER® “TIONAL

LUBRICATION SYSTEM

Lubrication oil is force-fed to all bearings, gears and ro-
tating surfaces by a vaniable speed drive pump which op-
erates prior to startup, continuously during operation and
during coastdown. A gravity-fed oil reservoir is built into
the top of the compressor to provide lubrication during
coastdown in the event of a power failure.

An oil reservoir, separate from the compressor, contains
the submersible oil pump, 2 HP pump motor and 3000
watt immersion-type oil heater. The oil heater is thermo-
statically controlled to remove refrigerant from the oil.

QOil is filtered by an externally mounted 1/2 micron re-
placeable cartridge oil filter equipped with service valves.
Oil is cooled via a refrigerant-cooled oil cooler, eliminat-
ing the requirement for field water piping. The oil side of
the oil cooler is provided with service valves. An auto-
matic oil retum system recovers any oil that may have
migrated to the evaporator. Oil piping is completely fac-
tory installed.

MOTOR DRIVELINE

The compressor motor is an open drip-proof, squimrel cage,
induction type constructed to YORK design speci-
fications. 60 hertz motors operate at 3570 rpm. 50 hertz
motors operate at 2975 rpm.

The open motor is provided with a D-flange, and is fac-
tory-mounted to a cast iron adaptor meunted on the com-
pressor. This unique design allows the motor to be rigidly
coupled to the compressor to provide factory alignment
of motor and compressor shafts.

Motor drive shaft is directly connected to the compressor
shaft with a flexible disc coupling. Coupling has all metal
construction with no wearing parts to assure long life,
and no lubrication requirements to provide low mainte-

‘nance.

For units utilizing remote electro-mechanical starters, a
large, steel terminal box with gasketed front access cover
is provided for field connected conduit. There are six ter-
minals (three for medium voltage) brought threugh the
motor casing into the terminal box. Jumpers are fumished
for three-lead types of starting. Motor terminal lugs are
not fumished. Overload/overcumrent transformers are fur-
nished with all units. For units fumished with factory pack-
aged Solid State Starters or Variable Speed Drive, refer
to the Accessories and Maodifications Section.
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Mechanical Specifications (continued)

HEAT EXCHANGERS

Shells

Evaporator and condenser shells are fabricated from rolled
carbon steel plates with fusion welded seams. Carbon
steel tube sheets, drilled and reamed to accommodate
the tubes, are welded to the end of each shell. Interme-
diate tube supports are fabricated from carbon steel
plates, drilled and reamed to eliminate sharp edges, and
spaced no more than four feet apart. The refrigerant side
of each shell is designed, tested, and stamped in accor-
dance with ASME Boiler and Pressure Vessel Code,
Section VIl — Division |, or other pressure vessel code

as appropriate.
Tubes

Heat exchanger tubes are state-of-the-art, high efficiency,
externally and internally enhanced type to provide opti-
mum performance. Tubes in both the evaporator and
condenser are 3/4" O.D. copper alloy and utilize the “skip-
fin” design, providing a smooth internal and extemnal sur-
face at each intermediate tube support. This provides
extra wall thickness (up to twice as thick) and non-work
hardened copper at the support location, extending the
life of the heat exchangers. Each tube is roller expanded
into the tube sheets providing a leak-proof seal, and is
individually replaceable.

Evaporator

The evaporator is a shell and tube, flooded type heat ex-
changer. A distributor trough provides uniform distribution
of refrigerant over the entire shell length to yield optimum
heat transfer. A suction baffle or aluminum mesh elimina-
tors are located above the tube bundle to prevent liquid
refrigerant carryover into the compressor. A 1-1/2" liquid
level sight glass is conveniently located on the side of the
shell to aid in determining proper refrigerant charge. The
evaperator shell contains a dual refrigerant relief valve ar-
rangement set at 180 PSIG (1241 kPa); or single-relief
valve arrangement, if the chiller is supplied with the op-
tional refrigerant isolation valves. A 1" refrigerant charg-
ing valve is provided.

Condenser

The condenser is a shell and tube type, with a discharge
gas baffle to prevent direct high velocity impingement
on the tubes. The baffle is also used to distribute the
refrigerant gas flow properly for most efficient heat trans-
fer. An intagral sub-cooler is located at the bottom of the
condenser shell providing highly effective liquid refriger-
ant subcooling to provide the highest cycle efficiency.
The condenser contains dual refrigerant relief valves set
at 235 PSIG (1620 kPa).

Water Boxes

The removable water boxes are fabricated of steel. The
design working pressure is 150 PSIG (1034 kPa) and
the boxes are tested at 225 PSIG (1551 kPa). Integral
steel water baffles are located and welded within the water
box to provide the required pass arrangements. Stub-out
water nozzle connections with Victaulic grooves are
welded to the water boxes. These nozzle connections
are suitable for Victaulic couplings, welding or flanges,
and are capped for shipment. Plugged 3/4" drain and
vent connections are provided in each water box.

REFRIGERANT FLOW CONTROL

Refrigerant flow to the evaporator is controlled by the
YORK variable orifice control system. Liquid refriger-
ant level is continuously monitored to provide optimum
subcooler, condenser and evaporator performance. The
variable orifice electronically adjusts to all Real-World
operating conditions, providing the most efficient and
reliable operation of refrigerant flow control.

GRAPHIC CONTROL CENTER

General

The chiller is controlled by a stand-alone microproces-
sor based control center. The chiller control panel pro-
vides control of chiller operation and monitoring of chiller
sensors, actuators, relays and switches.

Control panel

The control panel includes a 10.4-in. diagonal color lig-
uid crystal display (LCD) surrounded by “soft * keys
which are redefined based on the screen displayed at
that time, mounted in the middie of a keypad interface
and installed in a locked enclosure. The screen details
all cperations and parameters, using a graphical repre-
sentation of the chiller and its major components. Panel
verbiage is available in other languages as an option,
with English always available. Data can be displayed
in either English or Metric units. Smart Freeze Point
Protection will run the chiller at 36 °F (20°C) leaving
chilled water temperature, and not have nuisance trips
on low water temperature. The sophisticated pragram
and sensor monitors the chiller water temperature to
prevent freeze-up. When needed, Hot Gas Bypass is
available as an option. The panel displays countdown
timer messages so the operator knows when functions
are starting and stopping. Every programmable point
has a pop-up screen with the allowable ranges, so that
the chiller can not be programmed to operate outside
of its design limits.

YORK INTERNATIONAL

123



FORM 160.54-EG1

e. remote reset temperature range

. Status messages indicating:

system ready to start

system running

system coastdown

system safety shutdown-manual restart
system cycling shutdown-auto restart
system prelube

start inhibit

@ "o a0 op

. The text displayed within the system status and sys-
tem details field is displayed as a color-coded mes-
sage to indicate severity: red for safety fault, orange
for cycling faults, yellow for warnings, and green for
normal messages.

. Safety shutdowns enunciated through the display
and the status bar, and consist of system status,
system details, day, time, cause of shutdown, and
type of restart required. Safety shutdowns with a
fixed speed drive include:

a. evaporator - low pressure

YORK " ITERNATICNAL

5.1

. The chiller control panel also provides: b. evaporator —transducer or leaving liquid probe
1. System operating information including: ¢. evaporator—transducer of temperature sensor
a. return and leaving chilled water temperature d. condenser—high pressure contacts open
b. retumn and leaving condenser water temperature e. condenser—high pressure
c. evaporator and condenser saturation temperature f. condenser— pressure transducer out of range
d. differential il pressure g. auxiliary safety — contacts closed
e. percent motor current h. discharge — high temperature
f. evaporator and condenser saturation temperature I, discharge - low temperature
g. compressor discharge temperature . (il Highterm Sgimg
h. il reservoir temperature K. oil ~low differential pressure
i. compressor thrust bearing positioning and oil | oil—high differential pressure
temperature m. oil —sump pressure transducer out of range
j- operating hours, and n. oil—differential pressure calibration
k. number of compressor starts o. oil-variable speed pump — pressure setpoint
not achieved
. Digital programming of setpoints through the univer- P.. control panel - power fallure
sal keypad including: q. motor or starter — current imbalance
a. leaving chilled water temperature r. thrust bearing — proximity probe clearance
b. percent current limit s. thrustbearing - proximity probe out - of — range
c. pull-down demand limiting t. thrustbearing — high oll temperature
d. six-week schedule for starting and stopping the u. thrust bearing - oil temperature sensor
chiller, pumps and tower v. watchdog — software reboot

Safety shutdowns with a VSD include:

a. V8D shutdown - requesting fault data

VSD - stop contacts open

VSD - 105% motor current overload

VSD - high phase A, B,C inverter heatsink temp.
VSD - high converter heatsink temperature

®aooc

(Filter Option Only)

. harmonic filter — high heatsink temperature
g. harmonic filter — high total demand distribution

6. Cycling shutdowns enunciated through the display

and the status bar, and consists of system status,
system details, day, fime, cause of shutdown, and
type of restart required.

Cycling shutdowns with a fixed speed drive include:
a. multiunit cycling — contacts open

b. system cycling - contacts open

c. oil-lowtemperature differential

d. oil-low temperature



Mechanical Specifications (continued)

6.1

control panel - power failure
leaving chilled liquid - low temperature
leaving chilled liquid - flow switch open
motor controller — contacts open
motor controller — loss of current
power fault
control panel - schedule
starter — low supply line voltage

. starter — high supply line voltage
proximity probe —low supply voltage
il - variable speed pump - drive contacts open

-

Tl e

o =3

Cycling shutdowns with a VSD include:
V8D shutdown - requesting fault data
VSD - stop contacts open
VSD initialization failed
VSD - high phase A B,C instantaneous current
VSD - phase A,B,C gate driver
VSD - single phase input power
VSD - high DC bus voltage
VSD - pre charge DC bus voltage imbalance
VSD —high internal ambient temperature
VSD -invalid current scale selection
VSD ~low phase A, B, C inverter heatsink temp.
VSD - low converter heatsink temperature
. V8D - pre-charge - low DC bus voltage
VSD - logic beard processor
V8D - run signal
VSD - serial communications

~o a0 o

J @

PopgTxT

(Filter Option Only)

g. harmonic filter - logic board or communications
r. harmonic filter - high DC bus voltage

s. harmonic filter — high phase A, B, C current

t. harmonic filter — phase locked loop

10.

1.

12.

E

harmonic filter — precharge — low DC bus
voltage

hamonic filter — DC bus voltage imbalance
harmonic filter — 110% input current overicad
hammonic filter — logic board power supply
harmonic filter — run signal

harmenic filter — DC current transformer 1

aa. hammonic filter— DC current transformer 2

Ms % &R

Security access to prevent unauthorized change of
setpoints, to allow local or remote control of the chiller,
and o allow manual operation of the prerotation vanes
and oil pump. Access is through ID and password
recognition, which is defined by three different levels
of user competence: view, operator, and service.

Trending data with the ability to customize points of
once every second to once every hour. The panel
will trend up to 6 different parameters from a list of
over 140, without the need of an external monitoring
system.

The operating program stored in non-volatile memory
(EPROM) to eliminate reprogramming the chiller due
to AC power failure or battery discharge. Pro-
grammed setpoints are retained in lithium battery-
backed RTC memory for a minimum of 11 years with
power removed from the system.

A fused connection through a transformerin the com-
pressor motor starter to provide individual over-cur-
rent protected power for all controls.

A numbered terminal strip for all required field inter-
lock wiring.

An RS-232 port to output all system operating data,
shutdown / cycling message, and a record of the
last 10 cycling or safety shutdowns to a field-sup-
plied printer. Data logs to a printer at a set program-
mable interval. This data can be preprogrammed to
print from 1 minute to 1 day.

YORK INTERNATIONAL
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13. The capability to interface with a building automa-
tion system to provide:

a. remote chiller start and stop
b. remote leaving chiller liquid temperature adjust

c. remote current limit setpoint adjust
d. remote ready to start contacts
e. safety shutdown contacts
f.  cycling shutdown contacts
g. fun contacts
CODES AND STANDARDS

* ASME Boiler and Pressure Vessel Code — Section VIII
Division 1.

* ARI Standard 550/590
* c¢/U.L - Underwriters Laboratory
* ASHRAE 15 — Safety Code forMechanical Refrigeration

» ASHRAE Guideline 3 — Reducing Emission of Halo-
genated Refrigerants in Refrigeration and Air-Condi-
tioning Equipment and Systems

+« NEC - National Electrical Code
* OSHA - Occupational Safety and Health Act

YORK INTERNATIONAL

iISOLATION MOUNTING

The unit is provided with four vibration isolation mounts
consisting of 1" (25.4 mm) thick neoprene isclation pads
for field mounting under the steel mounting pads located
on the tube sheets.

REFRIGERANT CONTAINMENT

The standard unit has been designed as a complete and
compact factory packaged chiller. As such, it has mini-
mum joints from which refrigerant can leak. The entire
assembly has been thoroughly leak tested at the factory
prior to shipment. The YORK chillerincludes service valves
conveniently located to facilitate transfer of refrigerant to a
remote refrigerant storage/recycling system. Optional
condenser isolation valves allow storage of the charge in
the condenser.

PAINT

Exterior surfaces are protected with one coat of Carib-
bean blue, durable alkyd-modified, vinyl enamel, ma-
chinery paint.

SHIPMENT

Protective covering is furnished on the motor, Control
Center and unit-mounted controls. Water nozzles are
capped with fitted plastic enclosures.
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Dimensions (Ft. - in.) — Unit

J COMPRESSOR UNITS

COMPRESSOR

GRAPHIC MOTCR

CONTROL PANEL

-

-

15 *

11 1 _@_ ‘| g4°
COOLER Q_
A\ S— @ |
& CONDENSER -
| =i
C D
¥ T : A 1
:{ . _ \ + osermting L :i' (SHIPPING WIDTH)
of Controf Center AR
J1/J2 COMPRESSORS
COOLER - CONDENSER SHELL CODES
GG GH MG HH H JH ] T.T
A 76" 7-10° 7102 | g-21z | gs12r | e-ir g-1" g-1*
3 9-3-3/4" | 9-934" | g-3us | g-¢34* | ¢-9-34 | 9934 | 9-9wa | g-g-12
c 20 2.0 224 | 2294 | 228 | 2-51/2° | 251/2° | 2-5-1/2°
D 1-9' 1'=11" 19" 111" 21" 111 o1 21°
E 140" 140" 140" 14-0* 14-0° 140" 140" 16'-0"
F =113 | 111347 | =114 | r-11-34t | 111240 | 1-11-340 | 1113t | 1-11-34°
_ G r2ya | r2.a4 | v-ue | v-pamr | v-2ast | 1234 | 12 | 1234
= COOLER - CONDENSER SHELL CODES
HH H JH
A | 8212 | 8612 | 89"
B | 9-834" | 10-0-34"| 9-8-34"
c 244" | 2-2-14" | 25
D | 11 _ 11
E | 140 140" 140"
Fo| or-maa | 11| -3
G | 1-pad | r-pam | 1234
T Y Jali4 COMPRESSORS
COOLER - CONDENSER SHELL CODES
W 1T _) T-V V-T V-V W-V
A g-1" g-1" 9-5' g-1" 95" 911"
B 10-0-3/4" | 10-0-34" | 10-5-34" | 10-0-3/4" | 10-5-34" | 10-5-3/4"
c 2-5-112" | 2512 | 251" | 2-51/2* | 2-5-1/2" | 2-8"
D g 91" gt | 2= 2312 | 2-31
E 140" 16'-0° 16'-0" 16-0" 160" 160"
F 119340 | 1-19-340 | ronadt | -t | 1-11-340 | 2-0-34°
G r234" | 1-2.a4 | 1234 | 1234 | 1-2.34" | 141/
COND.| ~ 1PASS 2 PASS 3 PASS
cope| M J K J K J K
G 578" | t=13a | 113 | o1-1aer | o1-adr | e | oo
H 11-5/8" 1'-8-7/8" 1'-8-7/8" 1'-6-1/8" 1'-6-1/8" 1'-4-5/8" 1-8'
J | 1012 | 1-gsmt | 1-9s@ | 1=z | 1-7pt | 1-samt | 1100
T 1-0-1/2 1'-8-5/8" 1'-9-5/8" 1=7-1/2" | 1-7-112" 1'-6-3/4" 1'-10"
v | rass | 1-nr 111 1-10° 110" 72" | 1-n-14

NOTES:

1. All dimensions are approximate. Certified dimensions are available on request.

2. For compact water boxes (shown above), determine overall unit length by adding water box depth fo tube sheel length. For Marine

Water Boxes, see pages 40 - 43.
3. Water nozzles can be located on either end cf unit. Add 1/2° to nozzle length for flanges connections.
4. To determine overall height, add 7/8" for isolators.
5. Use of motors with motor hcods may increase overall unit dimensions.

YOf
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Weights

TABLE 7 - APPROXIMATE UNIT WEIGHT INCLUDING MOTOR*

SHELLS SHIP OPER EST. REFRIG.
WEIGHT (LBS.) WEIGHT (LBS.) CHARGE(LBS.)
cC 18,600 22,300 1,350
Cc-D 19,300 23,200 1,400
D<C 19,000 22,800 1,420
DD 18,700 23,600 1,470
DE 21,400 25,700 1,580
ED 21,000 25,200 1,580
EE 24,200 29,000 1,680
EF 25,200 30,200 1,790
FE 24,900 29,900 1,900
FF 26,200 31,400 2,020
FG 31,700 38,000 2,150
GF 31,700 38,000 2,290
GG 33,000 39,600 2,415
GH 34,000 40,800 2,560
HG 35,000 42,000 2,625
H-H 37,000 44 400 2,825
H-J 38,000 45,600 3,010
J-H 39,000 486,800 3,310
J-J 41,000 49,200 3,495
- TIT 43,500 52,200 3,995
T-V 46,500 55,800 4,290
V-T 47,000 56,400 3,820
V-V 50,700 60,800 4,150
W-v 54,300 65,200 4,460
Refer to product drawings for detailed weight information.
TABLE 8 — MARINE WATER BOX WEIGHTS (LBS.) — G & H Compressor Units
WEIGHTS (To be added to Standard Unit weights shown above).
SHIPPING WEIGHT OPERATING WEIGHT SHIPPING WEIGHT OPERATING WEIGHT
ng:;? INCREASE - LBS. INCREASE - LBS. 22’;2' INCREASE - LBS. INCREASE - LBS.
1-PASS | 2-PASS | 3-PASS | 1-PASS | 2-PASS | 3-PASS 1-PASS | 2-PASS | 3-PASS | 1-PASS | 2-PASS | 3-PASS
C,D,E [ 1,602 1,574 1,394 1,832 1,814 1,624 c,D 1,800 798 1,620 | 1,898 893 1,710
F 2,286 1,122 2129 2,568 1,394 2,400 E 2,572 1,167 2,340 | 2,670 1,261 2510
G 2,838 1,238 2,339 3,206 1,606 2,707 F 1,046 752 900 | 1,159 865 970
H 3,468 1,575 2,916 3,945 2,052 3,393 G 1,382 965 1,100 | 1,576 1,158 1380

TABLE 9 - MARINE WATER BOX WEIGHTS (LBS.) —J Compressor Units
WEIGHTS (To be added to Standard Unit weights shown above).

cooer | SHIPPING WEIGHT OPERATING WEIGHT p— SHIPPING WEIGHT OPERATING WEIGHT

cope | INCREASE - LBS. INCREASE - LES. o INCREASE - LBS. INCREASE - LBS.
1-PASS | 2-PASS | 3-PASS | 1-PASS | 2-PASS | 3-PASS 1-PASS | 2-PASS | 3-PASS | 1-PASS | 2PASS | 3-PASS
G | 2415 | 975 | 1915 | 2690 | 1225 | 2200 G | 2380 | 1,140 | 1670 | 2500 | 1,25° [ 1,775
H | 2775 | 1514 | 2800 | 3140 | 1775 | 3200 H | 2485 | 1210 | 2200 | 2650 | 1,340 | 2610
—J, T | 3576 | 1,715 | 3400 | 4050 | 2100 | 3900_—J, T | 2990 | 1485 | 2895 3390 | 1,700 | 3230
V | 3760 | 1,820 | 3460 | 4450 | 2490 | 4000 __V_ | 3930 | 1900 | 3815| 4440 | 2300 | 4,670

W | 4650 | 2455 | 4330 | 5460 | 3270 | 5.120

128
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ANEXO C

“CURVAS CARACTERISTICAS DE
LAS BOMBAS DE LOS
CIRCUITOS DE AGUA HELADA Y
AGUA DE MAR DE LOS
CHILLERS”
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Model:3700 Size:10X12-16N Group:LX 60Hz RPM:1180 Stages:1

Job/inqu. No.
Purchaser:
User: Issued by: juan angel serrano
Item/Equip.No: Quotation No. Date: 04/02/01
Service: Order No. Certified By:
Operating Conditions Pump Performance
Liquid: Water Actual Pump Eff.: 84.5% Suction Specific Speed: 16799 (m¥hr , m)
Actual Pump Power: B67.7 kW Min. Cont. Stable Flow: 285.8 m3hr
Temp.: 5°C Mech. Seal Loss: 0 kW Min. Cont. Thermal Flow:
Sp. Heat: Dyn. Seal Loss: 0 kw
S.G.Nisc.: 11 cp Other Power Loss: 0 kw Non-Overloading Power: 71.2 kW
Flow: 818 m?/hr Rated Total Power: 67.7 kW Imp. Dia. Addt! Stg
TDH: 25.7m Imp. Dia. First 1 Stg 406 mm
NPSHa: NPSHr: 26m Mag. Drive Circuit Flow:
Req. solid size: Shut off Head: 344 m Max Drive Power:
% Solids: Max. Solids Size: 39.624 mm Max Drive Temp:
Vapor Press: Max Motor Size:

Notes: 1. The Mechanical seal increased drag effect on power and efficiency is not included, unless the correction is shown in
the appropriate field above. 2. Magnetic drive eddy current and viscous effect on power and efficiency is not
included. 3. Elevated temperature effects on performance are not included.

|I Goulds Pumps CDS 3276-2
G rrmduses | CENTRIFUGAL PUMP CHARACTERISTICS
. > ITT Industries RPM 1 180 .
= ] | ; Model: 3700 B
35| 406mm | | | Size: 10X12-16N - LX
—~— | 50 5 Imp. Dwa: D02276A
U e 170 | | Pattern: 58922/58923 8
' B ~ J Eve Area: 565.81 cm?
30 381mm - 7 ‘ ~100
T | | _.....i S 83"'-——...?.1”1 |
275 | - o 0 i P { 5
356mm | , ' \\' \\\L. l i |
25 . N TN 27m | |
S | ._.....l.——-\><+ \ =] I - 80
29 5| nant T~ \ | gg— >4
. JJU[‘I‘Im \\ ;r [ 4m | | 25
20 ?_\-!\“J“-\ |\ == — |
¥ s b -
175 ‘ | N \ /XI | | 6o
| ' \\ (\ E'S 5m | | ]
151 Ij \\ J, + : ‘ ; -50
' |
125 h‘ﬁ | | a0
[ \
10—
| | | l - 30
| | | 4
|I ! 1 ‘ | ! | | ‘ |
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600  methr
0 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 9PMUS)
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Meodel:JC / JCU Size:10X12-22 Group:N/A 60Hz RPM:880 Stages:1
Job/inqu. No.
Purchaser:
User: Issued by: juan angel serrano
Iltem/Equip.No: Quotation No. Date: 06/02/04
Service: Order No. Certified By:
Operating Conditions Pump Performance
Liquid: Water Actual Pump Eff.: 80.5% Suction Specific Speed: 0 (m3hr, m)
Actual Pump Power: 84.6 kW Min. Cont. Stable Flow: 265 m*hr
Temp.: 27°C Mech. Seal Loss: 0 kW Min. Cont. Thermal Flow:
Sp. Heat: Dyn. Seal Loss: 0 kW
S.G.Visc.: 1.045/1.5cp Other Power Loss: 0 kW Non-Overloading Power: 92.1 kW
Flow: 980 m*hr Rated Total Power: 84.6 kW Imp. Dia. Addt! Stg
TDH: 246m Imp. Dia. First 1 Stg 525 mm
NPSHa: NPSHTr: 45m Mag. Drive Circuit Flow:
Req. solid size: Shut off Head: 34.3m Max Drive Power:
% Solids: Max. Solids Size: 57.15mm  Max Drive Temp:
Vapor Press: 0.34 m abs Max Motor Size:

Notes: 1. The Mechanical seal increased drag effect on power and efficiency is not included, unless the correction is shown in

the appropriate field above. 2. Magnetic drive eddy current and viscous effect on power and efficiency is not
included. 3. Elevated temperature effects on performance are not included.
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