TRABAJO ESPECIAL DE GRADO

CONCEPTUALIZACION Y ANALISIS TECNICO-ECONOMICO
DE UN SISTEMA DE COMPRESION DE GAS NATURAL.

Presentado ante la Ilustre
Universidad Central de Venezuela
por la Br.Silva, Annabelle V.

para optar al Titulo

de Ingeniero Quimico

Caracas, 2008



TRABAJO ESPECIAL DE GRADO

CONCEPTUALIZACION Y ANALISIS TECNICO-ECONOMICO
DE UN SISTEMA DE COMPRESION DE GAS NATURAL.

TUTORES:

Ing. Asdriibal Melchor

Prof. Leonardo Oropeza

Caracas, 2008

Presentado ante la Ilustre
Universidad Central de Venezuela
por la Br.Silva, Annabelle V.

para optar al Titulo

de Ingeniero Quimico



Caracas, 6 de Junio de 2008

Los abajo firmantes miembros del Jurado designado por el Consejo de Escuela de
Ingenieria Quimica, para evaluar el Trabajo Especial de Grado presentado por la
Bachiller Annabelle Vanessa Silva, titulado:

“CONCEPTUALIZACION Y ANALISIS TECNICO-ECONOMICO DE UN
SISTEMA DE COMPRESION DE GAS NATURAL”.

Consideran que el mismo cumple con los requisitos exigidos por el plan de estudios
conducente al titulo de Ingeniero Quimico, y sin que esto signifique que se hacen
solidarios con las ideas expuestas por el autor, lo declaran APROBADO.

= o

Ing. Lucy Monsalve Ing. Humberto Kum
Jurado Jurado
i 177

Ing. Leonardo Oropeza Ing. Asdribal Melchor

Tutor Académico Tutor Industrial



Silva, Annabelle V.

CONCEPTUALIZACION Y ANALISIS TECNICO-ECONOMICO DE UN
SISTEMA DE COMPRESION DE GAS NATURAL.

Tutor Académico: Prof. Leonardo Oropeza / Tutor Industrial: Ing. Asdrubal
Melchor

Tesis. Caracas, UCV, Facultad de Ingenieria. Escuela de Ingenieria Quimica.
Ao 2008, 92 p.

Palabras Claves: Compresores Reciprocantes, Compresores Centrifugos,
Confiabilidad, Capacidad Efectiva, BHP.

Se requiere de un sistema de compresion de gas natural que maneje 20 MMPCSD,
desde una presion de succion de 60 psig, a 90°F hasta una presion de descarga de
1200 psig, adicionalmente, las fallas en el suministro deben ser minimas, es decir, el
sistema de compresion debe contar con el respaldo suficiente, tal que le permita
realizar labores de mantenimiento afectando la entrega del gas como méximo en un
2%. En el presente Trabajo Especial de Grado se establecido el procedimiento
apropiado de seleccion de un sistema de compresion de gas natural, que utilice
Compresores Reciprocantes o Centrifugos, abarcando criterios e informacion
comparativa entre las diferentes opciones para determinar cual de los sistemas o tipos
de compresores, cumple con las especificaciones antes mencionadas, en términos de
capacidad efectiva y reduccion de costos.

La seleccion y conceptualizacion de una unidad de compresion de gas, depende de
diversos factores tales como las presiones de succion y descarga, las temperaturas de
succion y descarga, el flujo, la relacion de compresion, las caracteristicas del gas, la
eficiencia, la potencia al freno (BHP) y los costos operacionales, una vez que se
determinaron todas estas variables, se aplic6 como una herramienta adicional la
evaluacion de los distintos escenarios de falla, demostrando la aplicabilidad y
conveniencia de realizar estudios donde las pérdidas econdémicas asociadas a fallas o
a paradas programadas, pueden sustentar acciones de inversidon, con un criterio
técnico-econdmico.

Se demostrd que para las condiciones de operacion en estudio, a medida que aumenta
la cantidad de equipos, aumenta la probabilidad de falla del sistema, por otra parte,
que la alternativa de compresion que requiere de menor BHP no es la alternativa mas
economica y finalmente el sistema de compresion seleccionado, estableciendo un
compromiso entre las consideraciones técnicas y econdmicas, consiste de dos
Compresores Centrifugos, mas una unidad de respaldo, cada una de 1904 BHP y
manejan un flujo de 1431ACFM (cada equipo). Este tipo de evaluaciones técnico-
econémicas permite una estandarizacion y una mayor confiabilidad en la
conceptualizacion y seleccion de diversos sistemas de compresion de gas.
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MCyv: Capacidad calorifica molar a volumen constante [Btu/(Ib mol. °R)].
MMPCA: Millones de Pies Cubicos al Afo.

MMPCSD: Millones de Pies Cubicos en Condiciones estandar por Dia.
MW: Peso Molecular [1b/Ibmol].

MWaire: Peso Molecular del aire [28,96 1b/lbmol].

np: Exponente politropico [adim]

n: moles [Ibmol]

nc: Numero de compresores de un mismo tipo en el sistema [adim].

NE: Numero de Etapas [adim].

pc: Numero de periodos considerados (el primer periodo lleva el nimero 0) [adim].
P: Presion [psia].

Pd: Presion de Descarga [psial].

Pérd.Mec: Pérdidas Mecanicas [hp].

Py.: Presion base [14,7 psia].

Ps: Presion de Succion [psia].

Pdyg: Presion de descarga de la ltima etapa [psia].

Pspg: Presion de Succion de la primera etapa [psia].

Q: Flujo volumétrico actual (a condiciones de proceso) [ACFM, pie*/min].
Qg: Flujo volumétrico a condiciones estandar [MMPCSD].

R: Constante universal de los gases [1,987 Btu / lbmol.°R].

Resistema: Relacion de Compresion total del sistema [adim].

Rco: Relacion de Compresion 6ptima , Pd/Ps [adim].



TasaDesc: Tasa de Descuento [%].

T: Temperatura [°R].

Td: Temperatura de Descarga [°R].

TyL: Temperatura base [520°R].

TLisor: Tasa Libor [%].

Tperd: Tiempo pérdido por fallas en el equipo, ajustes y puesta en marcha [h].
Triesco: Tasa de Riesgo [%].

Ts: Temperatura de Succion [°R].

V: Volumen [pie’].

VP: Valor de referencia pasado [US$].

W: Trabajo [Btu / 1b].

Wap: Trabajo Adiabatico [Btu / 1b].

Wp: Trabajo Politropico [Btu / Ib].

Z:: Factor de compresibilidad [adim].

Zavg: Factor de compresibilidad promedio ((Zs + Zd)/2) [adim)].
Z.d: Factor de compresibilidad de la descarga [adim].

Z,: Factor de compresibilidad base (Z=1) [adim].

Zs: Factor de compresibilidad de la succion [adim].

xi



CAPITULO1

FUNDAMENTOS DE LA INVESTIGACION

En el presente Capitulo se muestran los diversos aspectos que conforman la
investigacion a desarrollar en este Trabajo Especial de Grado. Adicionalmente, se
presentan estudios y andlisis realizados previamente por otros autores que
proporcionan la base tedrica de esta investigacion. Finalmente, se definen los

objetivos que permitirdn solucionar el problema planteado.

I.1.- PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA

Se requiere de un sistema de compresion de gas natural que maneje 20 MMPCSD,
cuya composicion esta completamente definida, desde una presion de succion de 60
psig, a 90°F hasta una presion de descarga de 1200 psig. El gas comprimido sera
entregado a un cliente, como alimentacion de una planta de acondicionamiento, para
la remocion de liquidos mediante un proceso de refrigeracion mecanica con propano,
por lo cual las fallas en el suministro deben ser minimas, es decir, el sistema de
compresion debe contar con el respaldo suficiente, tal que permita la realizacion de

labores de mantenimiento afectando la entrega del gas como maximo en un 2%.

La conceptualizacion de la unidad de compresion de gas se debe realizar de forma
cuidadosa ya que la mayoria de los problemas con los equipos correspondientes se
debe a su seleccion; la cual depende de diversos factores tales como las presiones de
succion y descarga, las temperaturas de succion y descarga, el flujo, la relacion de
compresion, las caracteristicas del gas, la eficiencia, la potencia al freno (BHP) y los

costos operacionales (Jandjel, 2000).



La determinacién de las variables de proceso esta a su vez asociada con la aplicacion
de la ingenieria de confiabilidad, que basicamente consiste en la cuantificacion de
riesgos evaluando los distintos escenarios de falla y la capacidad efectiva del sistema,
para obtener de ésta forma una herramienta adicional en la posterior seleccion y

determinacion del numero de equipos (Mosquera, 2000).

De acuerdo a lo expuesto anteriormente, se requiere de un estudio que permita
establecer el procedimiento apropiado de seleccion de un sistema de compresion, que
abarque criterios e informaciéon comparativa entre las diferentes opciones, para
determinar cual de los sistemas o tipos de compresores cumple con las metas de

produccion, en términos de capacidad efectiva y reduccion de costos.

I.2.- OBJETIVOS

Los resultados del presente estudio dependeran del cumplimiento de los siguientes

objetivos.

Objetivo General:

Seleccionar y dimensionar un sistema de compresion de gas natural con alta
capacidad efectiva, minimizando los costos y el impacto por fallas y paradas

programadas.

Objetivos Especificos:

e Determinar las diferentes alternativas de compresion, especificando el tipo de
compresor y la cantidad de unidades que se requieren para cumplir con las

especificaciones del cliente.

e [Evaluar la capacidad efectiva del sistema segun la disponibilidad de cada uno

de los equipos de compresion en estudio.



e Determinar la potencia al freno, el nimero de etapas de compresion y las

condiciones de proceso para cada compresor.

e Realizar una evaluacion econdmica de cada una de las alternativas en funcion
del tipo y niimero de equipos que conformarian cada uno de los arreglos de

compresion.

e Seleccionar el sistema de compresion mas adecuado de acuerdo al analisis

técnico-econdomico.

I.3.- ANTECEDENTES

COKER, A (1994), establecio los diferentes criterios que se deben tomar en cuenta
para la seleccion y dimensionamiento de Compresores Reciprocantes y Centrifugos.
Con respecto a los Reciprocantes, se dice que son apropiados para altas presiones,
flujos moderados, su nimero de etapas va a depender de la relacion de compresion, la
cual depende de la temperatura de descarga y requieren de intercambiadores de calor
entre las etapas, por su parte los Compresores Centrifugos, son apropiados para altos
volumenes de gas y moderadas presiones. La presion que este tipo de compresor

puede desarrollar, depende de la velocidad y del didmetro del rotor.

Tanto para los Compresores Reciprocantes como para los Centrifugos se aplican dos

métodos para realizar los célculos termodinamicos de compresion, asumiendo:

- Proceso Adiabatico Reversible (Isoentropico): No se afiade ni retira calor del
sistema y la entropia es constante. El trabajo correspondiente se determina a través de

la siguiente ecuacion (Coker, 1994).

(1)



- Proceso Politropico Reversible: se consideran los cambios en las caracteristicas del

gas y el trabajo se calcula con la siguiente expresion (Coker 1994):

- 0 TR [0 @
" np-1 MW Ps

La potencia requerida se calcula mediante la siguiente expresion (Coker 1994):

. W-.o
Potencia = —— (3)
3600
POTTER, R. (2005), realizd una evaluacion y seleccion del sistema generador de
potencia para compresion de gas natural, donde establecid6 que a medida que se
incrementa la relacion entre el flujo de gas y la potencia, se ve favorecida la
aplicacion de un Compresor Centrifugo. Por otra parte, si la velocidad del motor
correspondiente a un Compresor Reciprocante es baja, este tipo de compresor es el

mas eficiente.

Con respecto a la confiabilidad, de acuerdo a datos historicos de las operaciones de
compresores, para los centrifugos con turbina a gas es de 98% y para reciprocantes

con motor de combustidn interna la confiabilidad es de 95%.

La frecuencia de las paradas de mantenimiento para Compresores Centrifugos con
turbina a gas estd en el orden de 35.000 horas, para reciprocantes con motor de alta
velocidad es de 35.000 horas y para motores de baja velocidad 100.000 horas. El
costo de operacion y mantenimiento para Compresores Centrifugos con turbina a gas
es de 0,004 $/BHP-h, para Compresores Reciprocantes con motor reciprocante de

baja velocidad 0,005 US$/BHP-h y de alta velocidad 0,007 US$/BHP-h.

GALLICK, P y colaboradores (2006), realizaron un estudio de seleccion de

compresores para ciertas operaciones, estableciendo las ventajas y desventajas de



cada tipo de compresor y algunos lineamientos para la aplicacion de analisis de
confiabilidad a diferentes sistemas de compresion de gases. El principal objetivo de
este trabajo fue suministrar las herramientas necesarias para determinar el compresor
mas adecuado en diferentes condiciones de operacion.

Algunas de las comparaciones que se establecieron entre los Compresores

Reciprocantes y Centrifugos fueron:

Tabla 1. Comparacion entre Compresores Reciprocantes y Centrifugos.

Variables Reciprocantes Centrifugos
Maxima Presion de ) .
Pd >12.000psia Pd >15.000 psia
Descarga
Minima Presion de
_ Presion Atmosférica Presion Atmosférica.
Succion
Maxima Temperatura 275 °F
400-450°F
de Descarga Gas Natural: 300-350 °F
Minima Temperatura -40°C (comunes) -20 a -50°F (comunes).
de Succion -260°F (especiales) -155°F (especiales)

Limitado por el tamafio del
Maximo Flujo 400.000ACFM
cilindro y la velocidad.

Limitado por el tamafio del
Minimo Flujo 100-900 ACFM
cilindro y la velocidad.

Intervalos de Pueden ser periodos entre 4 afios.

Mantenimiento meses hasta 4 afnos.

Controlado por la temperatura de

Radio de Compresion 1,2-4
descarga y # de etapas.

No aplica para pesos moleculares

Peso molecular —
bajos (hidrégeno)

Potencia 10 -12.000 hp 100 — 130.000 hp (o mas)

Nota: tabla elaborada con datos tomados de “What's Correct for my Application- A Centrifugal or
Reciprocating Compressor?” por Gallick, P., Phillippi, G. y Williams, B. (2006)




CAPITULO I1

MARCO TEORICO

A continuacion se presentan las principales caracteristicas de los distintos tipos de
compresores, las ventajas y desventajas de un sistema con respecto al otro.
Adicionalmente, se establecen las bases tedricas necesarias para conocer el proceso
de compresion de gases, con el fin de permitir mas adelante un completo analisis de

los resultados obtenidos.

II.1 Generalidades del Proceso de Compresion de Gases.

La ingenieria quimica juega un papel muy importante en el disefio de servicios de
compresion, sobre todo cuando se utilizan unidades nuevas; de ello depende el éxito
en la operabilidad, ejecucion y confiabilidad de las mismas, de manera que se

garantice una operacion rentable y econdémica.

Algunos de los datos necesarios para conceptualizar un sistema de compresion son
por ejemplo, el tipo de gas alimentado y las condiciones de operacion para el servicio
que va a cumplir, es decir, el flujo volumétrico a la entrada, las presiones de succion-
descarga, el cabezal isoentropico o politropico, las temperaturas de succion-descarga,

y la potencia requerida.

En principio se establece la capacidad de operacion, la cual se expresa como la
cantidad volumétrica actual de gas, en la entrada de cada etapa de compresion por

minuto (ACFM) y se calcula con la siguiente ecuacion (GPSA, 2007):



P -Ts-Zs-10°
T, -Ps-Z, -1400 (4)

Q=Qg

De acuerdo al tipo de compresor, existen diferentes modelos matematicos para la
determinacion de la temperatura de descarga, el cabezal y la potencia requerida. Para
la evaluacion de esta ultima, independientemente del tipo de compresor, se dispone
de tres métodos: uno analitico, que se basa en aproximaciones del comportamiento
del gas, otro método termodinamico, que utiliza diagramas de Mollier, entalpia-
entropia correspondiente al gas manejado y por ultimo el método de las curvas de
potencias, que son graficas obtenidas empiricamente que muestran la potencia en
funcién de variables como: la relacién de compresion, relacion de calores especificos

y eficiencia mecanica.

Con respecto al tipo de gas, cuando es gas natural, el proceso se puede representar
como un proceso termodindmico, que inicialmente se encuentra en un nivel inferior
de presion en cantidades determinadas, luego se comprime y se descarga a un nivel
de presion superior requerido. Este proceso se repite de manera continua. Algunas de

las aplicaciones del Gas Natural son (Melchor, 1992):

e Inyeccion a los yacimientos, con el fin de mantener las presiones en los
mismos.

e Se utiliza en los pozos que operan por levantamiento artificial.

e Procesamiento del gas Natural en Petroquimica.

e Consumo Industrial o Doméstico como combustible.

e Procesos de refrigeracion.



I1.2 Tipos de Compresores.

Compresores
) L Tipos de Desplazamiento
Tipos Dindmicos Positivo
Centrifugos
| | | |
Flujo Radial Flujo Axial Reciprocantes Rotatorios
| | ! |
*Una Etapa *Etapas Mltiples *Enfriados por aire * Dos L6bulos
*Etapas Mdltiples *Enfriados por agua * Tres Lobulos
*Etapas Mltiples .
*| *
Modular con aspas de *Una Etapa De Espiral
*Dividido estator variable - * Anillo Liqui
*Etapas Multiples 0 Liquido
* Aspas

Figura 1. Tipos de Compresores.
Nota: figura elaborada con datos tomados de "Select the right compressor” por Jandjel, G. (2000).

Los compresores dinamicos, son maquinas rotatorias de flujo continuo en la cual el
cabezal de velocidad del gas es convertido en presion, como es el caso de los
Compresores Centrifugos ¢ axiales. Por otra parte, los compresores de
desplazamiento positivo son unidades de flujo intermitente, donde sucesivos
volimenes de gas son confinados en un espacio y elevado a alta presion, como es el
caso de los reciprocantes y rotatorios. En este Trabajo Especial de Grado se estudid
solo los compresores mas comunes usados a nivel industrial para la produccion y
transporte de gas natural, tales como centrifugos y reciprocantes (MDP. Pdvsa,

1996).



I1.2.1 Compresores Reciprocantes.

Son equipos que operan mediante una reduccidn positiva de un cierto volumen de gas
atrapado dentro de un cilindro, mediante un movimiento reciprocante del piston. La
reduccion en volumen origina un alza en la presion hasta que la misma alcanza la
presion de descarga y ocasiona el desplazamiento del fluido a través de la vélvula de
descarga del cilindro. El cilindro estd provisto de valvulas, las cuales operan
automaticamente por diferenciales de presion, al igual que vélvulas de retencion

(check valves), para admitir y descargar gas (MDP. Pdvsa, 1996).

Para el estudio del proceso de compresion de gases se dispone de dos métodos, uno
en el que se supone un proceso de compresion isoentropico (también Ilamado
adiabatico y reversible con entropia constante que comiunmente se considera ideal) o
un proceso politropico (en donde se supone la entropia variable y se toman en cuenta

los cambios en las caracteristicas del gas) (GPSA, 2007).

Para realizar los cédlculos termodinamicos asociados a la compresion de gases se
requiere de ciertos parametros como el factor de compresibilidad y el exponente
1soentropico o la constante k (k=Cp/Cv), la cual se determina a través de las

siguientes expresiones (Melchor, 1992):

5
MCp — MCv = R =1,987— oM ®)
(Ibmol-°F)
Rearreglando y sustituyendo se tiene:
_ % _ MCp _ MCp (6)

Cv. MCv MCp-1,987



Capitulo Il. Marco Tedrico

De acuerdo a lo expuesto anteriormente, para calcular la constante k de los gases, solo
se necesita su calor especifico molar a presion constante. Esta capacidad calorifica
varia con la temperatura, por lo tanto, en un proceso de compresion, en donde la
temperatura del gas aumenta a medida que transcurre el mismo, su constante k
igualmente varia y se acostumbra a estimar dicho valor a una temperatura promedio

entre las temperaturas de succion y descarga (GPSA, 2007).

Otra manera de estimar la constante K, es conociendo el peso molecular del gas y la

temperatura de succion mediante las siguientes curvas de la figura 2:

100 [rﬂ
o5 B,—
; i
85 |
BO
75
70
E &3 | 5pe°
? #0 r— :
B s 1 100%F
g 5o /{-—--ISQ"F
g . /— 200°F
250°F
40
35
o
: NS
20 "'\__
'% oa 108 1.12 118 120 124 1.28 132
Heat-capncity redio (k valwea)

Figura 2. Estimacion de la relacion de calores especificos para gases hidrocarburos.
Nota: figura tomada del “GPSA Data Book 11th edition”, 2007

La mayoria de los gases que se manejan en la industria de los hidrocarburos, no se
comportan de manera ideal, esa variacion con respecto a la idealidad se expresa
mediante el factor de compresibilidad (Z), el cual modifica la ecuacion de gas ideal

de la siguiente forma (GPSA, 2007):
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P.V=n-R-T

P.V=nZRT

(7

®)

Para determinar el factor de compresibilidad (Z) de gas natural con una gravedad

especifica de 0,7 se puede utilizar la siguiente figura:
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Figura 3. Determinacion del Factor de Compresibilidad para gas natural de gravedad especifica de 0,7.
Nota: figura tomada del “GPSA Data Book 11th edition”, 2007

Con respecto a las variables operacionales, la temperatura de descarga del cilindro

puede estimarse, para una primera aproximacion mediante la siguiente ecuacion

(GPSA, 2007):

Ps

11

kel

Td =Ts-| —

©)




Posteriormente, se corrige la temperatura de descarga con la ecuacion (10) en donde
la constante k se determina con un promedio entre la temperatura de succion y

descarga calculada con la ecuacion anterior (GPSA, 2007).

k-1
Pd« | Zs

Finalmente, la potencia al freno se determina con la siguiente expresion, donde E
corresponde a una eficiencia total de 0,82 para motores de alta velocidad y 0,85 si el

motor correspondiente es de baja velocidad (GPSA, 2007):

k—1/k
BHP /etapa = 3.03 - Zavg (QgETSj[kk—lj(%J[(z_gj —1} (11)

I1.2.2 Compresores Centrifugos.

Este tipo de compresores generan un cabezal de descarga, porque desarrollan altas
velocidades del gas en un impulsor centrifugo, convirtiendo una porcion de esta
velocidad en presion en el impulsor y completando la conversion en el pasaje del
difusor, este modo de operacion clasifica el equipo como un compresor dinamico. La
cantidad de energia que un compresor es capaz de impartir a cada unidad de masa de
gas es limitada por la velocidad periférica de los alabes del impulsor (MDP. Pdvsa,

1996).

Los compresores centrifugos multietapas también estdn limitados por el flujo
volumétrico del gas, solo manejan caudales aproximadamente entre 100 y 400.000
ACFM en la entrada del compresor (Gallick, 2006). A continuacion, se muestra una
tabla a partir de la cual se obtiene la eficiencia isoentropica y/o politrépica de acuerdo

al flujo de gas que maneja el equipo (GPSA, 2007).

12



Tabla 2. Rango de flujos para Compresores Centrifugos y eficiencias isoentropicas o politropicas.

Rango de Flujo enla  Eficiencia Politropica  Eficiencia Isoentropica

Entrada (ACFM) Promedio Promedio
100-500 0.70 0.67
500-7.500 0.80 0.78
7.500-20.000 0.86 0.83
20.000-33.000 0.86 0.83
33.000-55.000 0.86 0.83
55.000-80.000 0.86 0.83
80.000-115.000 0.86 0.83
115.000-145.000 0.86 0.83
145.000-200.000 0.86 0.83

Nota: tabla tomada del “GPSA Data Book 11th edition”, 2007

Si se asume un proceso Isoentropico (adiabatico, reversible con entropia constante),
entonces el cabezal de un Compresor Centrifugo se determina con la siguiente

ecuacion (GPSA, 2007):

His _ 1545 Zavg - Ts | (EJ(HW » (12)
MW (k-1)/k |\Ps

Si por el contrario es Politropico, para calcular el cabezal se tiene (GPSA, 2007):

np—l_{ k }
o k1] (13)
(np—1)/np
Hpoli:1545- Zavg -Ts (P_dj . (14)
MW (np—1)/np |\ Ps
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El factor de compresibilidad promedio, que se necesita para establecer el cabezal de

la unidad de compresion, se calcula a través de esta ecuacion (GPSA, 2007):

Zs+Zd

Zavg = (15)

Por otra parte, la potencia requerida por el gas, para un Compresor Centrifugo se

calcula de la siguiente manera (GPSA, 2007):

m - His

Ghp=—1""15
P 33000 (16)

Las pérdidas mecénicas se determinan como (GPSA, 2007):

Pérd.Mec = Ghp"* 17)

Los BHP 6 la potencia al freno de un Compresor Centrifugo se establece aplicando lo
siguiente (GPSA, 2007):
BHP = Ghp + Pérd.Mec (18)

Para obtener una aproximacion tedrica de la temperatura de descarga se tiene (GPSA,

2007):
(dekl/k ) 1]
Ps (19)

77is

Td Ts+Ts[
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I1.3 Procesos de Compresion por Etapas.

La compresion de gases comunmente se divide por etapas, esto con el objeto de
reducir la temperatura de descarga y minimizar el consumo de potencia, entre otros
efectos, por ejemplo, los Compresores Reciprocantes se dividen en etapas multiples,
para mantener la temperatura de descarga del cilindro dentro de los limites impuestos
por las consideraciones de lubricacion del mismo. Por otra parte, los Compresores
Centrifugos, son frecuentemente enfriados entre las etapas, a fin de minimizar el

consumo de potencia (MDP. Pdvsa, 1996).

La etapa de compresion describe un montaje de elementos de trayectoria de flujo,
disefiados para realizar toda o una parte de la etapa de compresion del proceso. En
Compresores Reciprocantes, se considera como una etapa a cada cilindro o conjunto
de cilindros ordenados en paralelo y en los Compresores Centrifugos, la etapa es un
impulsor o conjunto de impulsores dentro de una misma carcasa, donde ocurre un

incremento de presion sobre el gas manejado.

Los servicios de compresion de alta relacion de presion comunmente se separan en
etapas de compresion multiples y se incluyen enfriadores entre etapas a fin de
remover el calor generado en la compresion. Algunas de las razones por las cuales se

divide en etapas el proceso son (MDP. Pdvsa, 1996):
e Limitar la temperatura de descarga de cada etapa a niveles que sean seguros
desde el punto de vista de limitaciones mecanicas o tendencia de

ensuciamiento del gas.

e Disponibilidad de corrientes laterales, en la secuencia de compresion a niveles

de presion intermedia.

15



e Aumentar la eficiencia total de compresion, manteniendo la compresion tan
isotérmica como sea posible, optimizando la inversiéon adicional en

enfriadores interetapas y los costos de operacion del agua de enfriamiento.

o Enfriar las entradas a las etapas y de esta manera reducir los requerimientos de
cabezal de compresion total, a fin de reducir el nimero de etapas de
compresion requeridas. Esto da como resultado compresores mas compactos y

de menor costo de construccion.

e Fijar el aumento de presion por etapa a las limitaciones de presion diferencial
del tipo de maquinaria: limitaciones en carga de empuje axial en los
Compresores Centrifugos y limitaciones de tension en la varilla o barra del

piston en los Compresores Reciprocantes.

El nimero de etapas se establece de acuerdo a la relacion de compresion. Esta se
encuentra limitada por la temperatura de descarga y usualmente esta por debajo de 4,
sin embargo, unidades de pequefio tamaio tienen una relacion de compresion hasta de
8 y se calcula de la siguiente forma de acuerdo con lo expuesto en el GPSA en el afio

2007:

_ Pdye (20)

RCSISTEMA - P
PE

Tabla 3. Determinacion del nimero de Etapas.

Relacion de Compresion (Rc) Numero de Etapas
Rc <5 1 Etapa
5<Rc<24 2 Etapas
Rc>25 3 Etapas

Nota: tabla tomada de “Curso: Ingenieria de Gas” por Melchor. A, 1992.
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Estas aproximaciones se deben comprobar con las temperaturas de descarga de cada
etapa, debido a los riesgos de explosion, un limite seguro de operacion para la
temperatura de descarga es aproximadamente de 300°F. Cuando no hay oxigeno

presente en el gas, la temperatura limite es de 350°F.

Existen consideraciones econdmicas que estdn vinculadas con la relacion de
compresion, puesto que una alta relacion de compresion significa una alta eficiencia
volumétrica y requiere un cilindro mas largo para producir la misma capacidad, lo

cual genera mayores gastos.

La distribucion de la relacion de compresion en varias etapas reduce el trabajo de
compresion. El menor trabajo posible, se logra usando n etapas que posean la misma

relacion de compresion (Melchor, 1992).

Presién
Pd

Woegoo ™ Wagsren

PIF-k----- F /

Volumen

Figura 4. Reduccion del Trabajo de Compresion al utilizar multiples etapas.
Nota: figura tomada de “Curso: Ingenieria de Gas” por Melchor. A, 1992.

En la figura 4 se muestra un diagrama presion-volumen en el cual el area de la curva
ABCD 6 ABEFGD, corresponde al trabajo del hecho por el proceso. Es por esto que
se dice que al dividir el proceso de compresion en etapas se disminuye el trabajo

requerido (drea ABEFGD).
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La trayectoria A-B de la figura anterior corresponde a la introduccion del gas en el
sistema a presion constante (Ps), luego la trayectoria B-E representa la compresion
que origina una disminucion del volumen y alcanza una presion intermedia (PI), en la
trayectoria E-F se enfria el gas y se procede a realizar una nueva compresion
representada por la trayectoria F-G en donde se aumenta la presion hasta la presion de
descarga (Pd) y finalmente se libera el gas ocasionando una disminucion de la

presion.

Para sistemas de multiples etapas la relacion de compresion Optima se calcula como

(GPSA, 2007):

Rco = "/ RCgsrema (21)

I1.4 Comparacion entre los Compresores Reciprocantes y los Compresores

Centrifugos.

Dos de los factores técnicos que favorecen ciertos tipos de compresores son, el
requerimiento de Cabezal que favorece a los compresores de desplazamiento positivo,
los cuales tienden a ser mas econdmicos que los tipos dindmicos para requerimientos
de alto cabezal y la relacion de presion, en donde los Compresores Reciprocantes de
etapas multiples tienden a ser mas econdmicos para altas relaciones de presion (MDP.

Pdvsa, 1996).

A continuacidn se presenta en la figura 5 que de acuerdo a la zona en la que se ubique
el punto correspondiente al flujo de gas que se va a comprimir y la presion de
descarga requerida, se selecciona el tipo de compresor mas adecuado para esas

condiciones de operacion (GPSA, 2007):
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Figura 5. Rangos de Aplicacion de los distintos Tipos de Compresores.
Nota: figura tomada del “GPSA Data Book 11th edition”, 2007

I1.4.1 Ventajas y Desventajas de los Compresores Reciprocantes.

siguientes (MDP. Pdvsa, 1996):

Ventajas

1. Gran flexibilidad en la capacidad para un rango amplio de presiones.

2. Disponible para capacidades por debajo del rango de flujo econdomico de los

Compresores Centrifugos, por lo tanto maneja volimenes reducidos de gas.
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3. Son econdmicos para altos cabezales tipicos de gases de servicio de bajo peso
molecular.

4. Disponibles para altas presiones; casi siempre son usados para presiones de
descarga por encima de 3500 psig.

5. Son mucho menos sensitivos a la composicion de los gases y a sus propiedades
cambiantes (como la densidad) que los compresores dinamicos.

6. La eficiencia total es mayor que la de los Compresores Centrifugos para una
relacion de presiones mayor que 2 y tienen un menor costo energético.

7. Presentan una temperatura de descarga menor que los Compresores Centrifugos
debido a su alta eficiencia y a su sistema de enfriamiento.

8. La potencia de estos compresores puede alcanzar mas de 20.000 hp por unidad.

Desventajas

1. Fundaciones mucho mas grandes para eliminar las altas vibraciones debido a las
fuerzas reciprocantes.

2. En servicios continuos, se requieren multiples unidades para impedir paradas de
planta debido al mantenimiento de compresores.

3. Los costos de mantenimiento son de 2 a 3 veces mayores que los costos para
Compresores Centrifugos, esto se debe a que poseen mds partes en movimiento y su
eficiencia mecanica es mas baja.

4. El potencial de funcionamiento continuo es mucho mas corto que el de los
Compresores Centrifugos, la frecuencia de paradas es mucho mayor, debido a fallas
en las valvulas.

5. Son sensitivos al arrastre de solidos, por la friccion presente de las diferentes partes
del equipo.

6. Las maquinas lubricadas son sensitivas al arrastre de liquido, por la destruccion de
la pelicula lubricante.

7. Es necesario un area de ubicacién mayor que la utilizada por los compresores de

tipo rotatorio y centrifugo.
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I1.4.2Ventajas y Desventajas de los Compresores Centrifugos.

Las principales ventajas y desventajas de los Compresores Centrifugos con respecto a

su mas frecuente competidor, los Compresores Reciprocantes, son las siguientes:

Ventajas

1. Continuos y largos tiempos de funcionamiento (aproximadamente 3 afios) tienen
una alta confiabilidad, disminuyendo la necesidad de multiples compresores y la
instalacion de equipos de respaldo.

2. Por las mismas condiciones de operacion, como la presion y altos flujos, los costos
del equipo son bajos.

3. Son pequeios y livianos con respecto a su capacidad de flujo, por lo que requieren
poca area para su instalacion.

4. Los costos de instalacion son bajos debido a su pequefio tamafio, ausencia de
fuerzas reciprocantes y porque generalmente se requiere la instalacion de una sola
unidad.

5. Costos mas bajos por atencidon y por mantenimiento total.

6. No existe contaminacién con aceite lubricante del gas de proceso (o aire) como

ocurre en el caso de los Compresores Reciprocantes.

Desventajas

1. Menor eficiencia (de 7 a 13%) que la mayoria de los tipos de compresores de
desplazamiento positivo al mismo flujo y relaciéon de presion, especialmente con
relaciones de presiones altas.

2. La presion diferencial es sensible a los cambios en las propiedades del gas,
especialmente en el peso molecular. Esto hace que el disefio de compresores sea muy
critico para corriente de gases con pesos moleculares variables debido a que este tipo
de maquinaria tiene una definida limitacion de cabezal.

3. Para gases con bajos pesos moleculares, la relacion de presion por etapa es baja,
teniendo que requerirse un largo niimero de etapas por maquinaria, creando por tanto

complejidad mecanica.
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I1.4.3 Limitaciones Criticas.

Compresores Reciprocantes:

En general la relacion de presion en compresores de una sola etapa esta
limitada entre 4.4 y 5.0 a presiones relativamente bajas, y de 2 a 2.5 en la
succidn para presiones por encima de 1000 psia. La relacion de compresion
esta limitada por el disefio mecanico del compresor; es decir la maxima carga
que un brazo puede llevar debido al diferencial de presion que actiia en el
piston y por la baja eficiencia volumétrica que acompaifian los aumentos en la
relacion de compresion. También, una alta relacion de compresion esta
normalmente acompanada por un incremento significativo de temperatura, el

cual puede causar problemas de lubricacion.

Para reducir el riesgo de carbonizacion del aceite y el peligro de incendios, la
temperatura de operacion se limita a 300°F. A altas presiones de descarga un

limite practico para la temperatura esta entre 200°F y 275°F.

Compresores Centrifugos:

En los procesos donde hay oxigeno presente en el gas la temperatura de

descarga no debe exceder los 300°F.

El flujo volumétrico minimo a la entrada esta cercano a 350 ACFM para gases
limpios y 500 ACFM para gases sucios. El maximo de unos pocos fabricantes
esta en el rango de 150.000 a 190.000 ACFM para el aire y cerca de la mitad

de este nivel para gases.
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I1.5 Capacidad Efectiva de un Sistema de Compresion de Gas.

La Capacidad Efectiva es la cantidad promedio, en volumen de gas, que se procesa
durante un periodo, tomando en cuenta las posibles interrupciones durante la

operacion del sistema. Se calcula de la siguiente manera (Ohama et al, 2006):

Cerecriva = Q- Disp (22)

Para contribuir con la productividad, se incorpora dentro de las estrategias los
principios y herramientas de disponibilidad, debido a que este término se encuentra
estrechamente relacionado con los costos de mantenimiento y de equipos de respaldo,
los cuales representan aspectos fundamentales en la evaluacion de la capacidad

efectiva de las plantas (Ohama et al, 2006).

I1.5.1 Disponibilidad.

La disponibilidad se basa en el comportamiento historico de las fallas y se define
como la probabilidad de que un sistema o equipo esté disponible para su uso durante
un tiempo dado y se determina utilizando la siguiente expresion matematica

(Mosquera, 2000):

Top — Tperd (23)

Disponibilidad =
Top

El tiempo perdido por fallas o tiempo de parada ya sea por mantenimiento preventivo
o correctivo, interrumpe el proceso productivo, originando con esto una pérdida de
produccion, por lo que se establece que en las fases de conceptualizacion se debe
tomar en cuenta esquemas de redundancia, que permitan minimizar los costos de no
disponibilidad, mediante el desarrollo de un sistema con un alto porcentaje de

confiabilidad que permita una respuesta rapida ante eventos de falla.
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Existen dos tipos de disponibilidad:

e La Disponibilidad Intrinseca: Representa el porcentaje del tiempo que un
equipo esta en condiciones de operar durante un periodo de analisis, teniendo

en cuenta solo las paradas programadas.

e Disponibilidad Operacional: Representa el porcentaje de tiempo que el equipo
quedo a disponibilidad del area de operacion para desempefiar su funcion en
un periodo de analisis. Teniendo en cuenta el tiempo que el equipo esta fuera

de operacion por paradas programadas y no programadas (Huerta, 2006).

Para la evaluacion, la mejora, el disefio, el prondstico y el mantenimiento de la
disponibilidad se utiliza como herramienta principal la estadistica, es por ello que se
dice que es una teoria estadistica y no una teoria fisica, puesto que no indaga tanto en
los fendbmenos que causan las fallas como en la frecuencia con que ocurren. Es por
ello que los datos que se toman para este analisis son principalmente tiempos
relacionados con el equipo, los cuales juegan un papel fundamental en el estudio

(Huerta, 2006).

11.5.2 Probabilidad de la Interseccion de Eventos.

Tal como se planted anteriormente la disponibilidad es una probabilidad, por lo tanto,
es importante tener en cuenta que dependiendo del sistema en estudio la aplicacion de
la ecuacion (23) puede variar, sobre todo cuando se trata de sistemas de compresion
que estan compuestos por varios equipos ya que ocurre lo que se conoce en términos

de probabilidad, una interseccion de eventos.

La probabilidad de la interseccion de eventos, a veces llamada probabilidad conjunta,
es cuando dos eventos estan unidos mediante el conectivo "y", es decir, puede ocurrir

uno y el otro evento simultdnea 6 sucesivamente. La probabilidad de que ocurran

24



todos ellos corresponde a la multiplicacion de las probabilidades de cada uno de los

eventos. En forma matematica puede expresarse asi (Triola, 2000):
P(AB)= P(A)xP(B) (24)

De acuerdo con lo expuesto anteriormente, la ecuacion para determinar la Capacidad
Efectiva, se puede replantear de la siguiente manera:

(25)

- nc
CEFECTIVA—SIST = QSIST ) DISpC/U

I1.6 Evaluacion Economica.

Algunos de los factores que influyen en la seleccion del sistema mas adecuado de
compresion son de tipo econdmico, es decir, los precios del equipo, el nivel de costo
de instalacion que resulta del tamafio fisico, complejidad mecénica y requerimiento

de multiplicidad, adicionalmente, los costos de operacion y mantenimiento.

Para realizar evaluaciones econdmicas a proyectos es necesario aplicar basicamente 4
tipos de parametros: el Valor Actual Neto (VAN), la Tasa Interna de Retorno (TIR),
la Relacion Beneficio/Costo y el periodo de recuperacion de la inversion. Un
proyecto que tenga valores del VAN positivos, alta tasa de TIR, una relacion
Ingreso/Costo mayor que 1 y un corto periodo de recuperacion de la inversion, se

considera un proyecto rentable.

I1.6.1 Método del Valor Actual Neto (VAN, Net Present Value)

El método establece la diferencia entre el valor actual de los ingresos esperados de

una inversion y el valor actual de los egresos que la misma ocasione. Al ser un
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método que tiene en cuenta el valor tiempo de dinero, los ingresos futuros esperados,

como también los egresos, deben ser actualizados a la fecha del inicio del proyecto.

La tasa de interés que se usa para actualizar se denomina “tasa de descuento”, la cual
es una tasa que va a ser fijada por la persona que evalua el proyecto de inversion

conjuntamente con los inversores o duefos. La tasa de descuento puede ser:

e El interés del mercado: consiste en tomar una tasa de interés a largo plazo, la
cual se puede obtener del mercado.

e La tasa de rentabilidad de la empresa: Hay autores que consideran que el tipo
de interés a utilizar dependera de la forma en que se financie la inversion. Si
se financia con capital ajeno, la tasa de corte podria ser la que refleja el costo

de capital ajeno.

La ecuacion que nos permite calcular el Valor Actual Neto es (Peters, 1991):
PC In _
VAN = 3 In-En
o(l+1) (26)

De acuerdo al valor del VAN que se obtiene, se pueden tomar una serie de decisiones,

las cuales se presentan a continuacion en la tabla 4:

Tabla 4. Interpretacion del VAN.

Valor Significado Decision
VAN >0 Ganancias El proyecto puede alcanzarse
VAN <0 Pérdidas El Proyecto debe rechazarse.

) ] o Basarse en otros criterios, como la obtencion
VAN =0  Ni Ganancias — Ni Pérdidas ) o .
de un mejor posicionamiento en el mercado.

Nota: tabla tomada de “Ingenieria Economica” por Blank, L. y Tarquin, A, (1999)
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La obtencion del VAN constituye una herramienta fundamental para la evaluaciéon y

gerencia de proyectos, asi como para la administracion financiera.

I1.6.2 Tipos de Costos.

Cuando se determinan los pardmetros antes mencionados se deben identificar los

costos, a continuacion se presentan algunos tipos de costos: (Mosquera, 2000)

e Costo Directo de Mantener: Se refiere a la totalidad de los costos necesarios
para mantener los equipos operables, incluyendo los servicios, reparaciones,
inspeccidn y reparaciones mayores.

e Costo Redundante: Se refiere al costo adicional por la condicion de mantener
equipos en espera, para ponerlos en funcionamiento cuando el equipo
principal sale de servicio.

e (Costo de Penalizacion: Se refiere a las pérdidas de produccién, cuando los
equipos primarios salen de servicio y no existen equipos en espera que los

sustituyan.

11.6.3 Costo de Instalacion.

El costo de instalacion se puede establecer como un porcentaje del costo del equipo,
tal como se puede observar en la siguiente tabla. Para compresores el costo de

instalacion se estima entre un 30% y 60% del costo inicial del equipo (Peters, 1991).

Tabla 5. Costo de Instalacion como un Porcentaje del Costo del Equipo

Separadores Intercambiadores
Compresores  Bombas
Centrifugos de Calor
% Del Costo
. 20-60 30-60 25-60 30-60
del Equipo.

Nota: tabla elabora con datos tomados de “Chemical Engineering Economics” por Garret, D, (1989)
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Otra manera de estimar el costo de instalacion de todo el modulo, es decir del equipo

y sus conexiones se determina de la siguiente forma (Garret, 1989):

Costolns = CostoE - F mod- F g, (27)

El factor de mddulo es un valor que permite incluir en los costos de instalacion, los
costos de la compra del equipo y los de instalacién de los soportes y conexiones. Los
factores varios se utilizan para considerar en la evaluacion econdémica la utilizacion
de una turbina a gas o un motor a gas, adicionalmente se considera otro factor si la
presion de descarga es superior a 1000 psia, para corregir esa presion, puesto que la
grafica de costos es para presiones por debajo de ese valor. A continuacién se
presentan los diferentes valores y expresiones de los factores que se deben tomar en

cuenta:

Tabla 6. Factores para el Calculo de los Costos de Instalacion.

Factor de Factor de Factor de Correccion
Modulo Turbina a Gas Motor a Gas de Presion
0,16
2,15-3,1 1,13 141 Pd
1000

Nota: tabla elabora con datos tomados de “Chemical Engineering Economics” por Garret, D, (1989)

Los costos del equipo se estiman través de la siguiente grafica la cual se basa en datos

para los cuales corresponde un indice de costos de 320 (Garret, 1989).
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Capitulo Il. Marco Te6rico

Cost, §1,000

Figura 6. Estimacion de Costos de Instalacion de Compresores Reciprocantes y Centrifugos
Nota: figura tomada de “Chemical Engineering Economics” por Garret, D, (1989)

11.6.4 Indices de Costo.

La mayoria de los datos disponibles para realizar estimaciones de costo estan
desactualizados, porque los precios de los equipos cambian constantemente en el
tiempo debido a los cambios en las condiciones econdmicas, por lo tanto se han
creado algunos instrumentos, como los indices de costo, que permiten actualizar esos

datos necesarios para la evaluacion econémica (Peters, 1991).

Un indice de costo es un valor que permite realizar un ajuste de precios, tomando
como base el indice de costo y el precio del objeto de estudio en afios anteriores.

Existen indices de costo creados especificamente para la industria quimica, que
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permiten corregir los costos de los equipos para la fecha actual cuando se realiza la
estimaciéon de costos. El célculo correspondiente para el ajuste de los costos

utilizando los indices, es el siguiente (Garret, 1989):

I
Cost0 ,o; = COStO per —-

REF

(28)

Estos indices se pueden usar para realizar una estimacion general porque algunos de
estos indices no toman en cuenta todos los factores involucrados, como tecnologias
especiales o condiciones de la localidad. La mayoria de estos permiten obtener cierta

precision en la estimacion.

Existe una amplia variedad de indices de costo que se pueden usar para proporcionar
estimaciones de los costos de operacion, materiales, suministros, y equipos. Uno de
los més utilizado es el publicado por la revista Chemical Engineering, el “Chemical
Engineering Plant Cost Index"(CE), que se puede observar en la figura a
continuacion, aun cuando algunos ingenieros de procesos utilizan el indice “Marshall
and Shift Equipment” (M&S) para el disefio de plantas. Todos estos indices se

publican mensualmente.

Tabla 7. indices de Costos de la Chemical Engineering publicacion de Marzo 2008.

CHEMICAL ENGINEERING PLANT COST INDEX (CEPCI)

(1957-59 = 100) Dec.'97  How.'07  Dec.'0d
Pradim. Final Final Annual Index:
CEINDEX 5247 5280 5092 1808 = J00.5
Equiprnent £23.3 £24.4 E02.1 ~
Heat exchangers & fanks 5934 5735  555.8 2000 = 394.1
Proc=ss mozhinery i g97.9 5757 2001 = 3943
Pl wlves & Aings R2rz 7311 725.8 2002 = 195,56
Proc=ss Irstuamerits 414 .3 4149 4324
PUMES & COMPEssos 24010 8427 B4 2003 = 402.0
Bectrizd equipment 4382 437.4 417.4 S = 444 2
Structunal supEorts & mec &00.8 G&0.4 631.8 _
Construction lakor 2142 3Nie 1 R 2005 = 4682
BUlkINgs —— — 477 477.1 468.2 2008 = 499.5
Ergineering & superdsion 3582 357.0 3E0.4

Staning withthe Aprll 2007 FIral narmioesrs, sevenal of the data sedes for labor and compresscfs haye Desn
convened o ascormmcdale sefes IDs that were discontinued by The LS. Bursau of Labor Shotlstics
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Se utiliza el indice de costo final de noviembre 2007 (la segunda columna) ya que

este indice tiene el efecto de los tltimos ajustes realizados a los indices de costo

11.6.5 Efecto de la Inflacion sobre los costos.

En aquellos casos donde se han supuesto efectos inflacionarios en la estimacion de
los flujos de efectivo, estas estimaciones se pueden convertir a unidades monetarias
en el afio base aplicando una tasa de inflacion generalmente aceptada. En el caso de
EEUU posee una tasa de inflacion practicamente constante de 2%, de acuerdo con
datos econdmicos suministrados por la “Chemical Engineering Magazine” en Marzo
2008. Se supone que el afio base siempre es el instante 0, a menos que se especifique

lo contrario.

Los elementos del flujo de efectivo se expresan en unidades monetarias y para

calcular el valor actual equivalente (Fn) en el afio n, se usa la siguiente ecuacion

(Baca, 1996):

Fn=VP-(1+if )* 29)
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CAPITULO 111

MARCO METODOLOGICO

En este Capitulo se propone una serie de estrategias para cumplir con los objetivos de
interés de este Trabajo Especial de Grado, junto con la descripcion de las distintas

herramientas y procedimientos empleados para tal fin.

En primer lugar, se realiz6 una revision de la informacién publicada en la literatura
especializada respecto al tema, con el fin de tener datos de referencia que permitieron
soportar los resultados generados. Asi mismo, se establece las secuencias de calculo
necesarias para determinar las variables de proceso indispensables (nimero de etapas,
BHP, presiones y temperaturas) en la evaluacion de las diferentes opciones de las

unidades de compresion.

ITI.1 Alternativas de Compresion que permiten cumplir con las especificaciones

del cliente.

Para seleccionar el sistema de compresion mdas adecuado entre las diferentes
alternativas se especifico el tipo de compresor y la cantidad de unidades requeridas.
La evaluacion se realiza entre los dos tipos de compresores cominmente utilizados,
los centrifugos y los reciprocantes. En principio se establecieron los limites
operacionales para cada tipo de compresor con respecto al volumen de gas a

comprimir utilizando la figura 7.
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Se fij6 en 1000 ACFM la condicion limite. Para los Compresores Centrifugos
representa un limite inferior ya que este tipo de compresores no opera a caudales
bajos. Con respecto a los Compresores Reciprocantes, representa el limite superior,
ya que el maximo caudal que este tipo de equipo es capaz de manejar estd cercano a
este valor, tal como se puede observar en la siguiente figura. Este limite se establecid
para evitar inconvenientes con la compra del equipo ya que para flujos por debajo de
1000 ACFM los Compresores Centrifugos pueden ser muy pequefios y por encima de
este valor los Compresores Reciprocantes muy grandes y es probable que los

fabricantes no tengan unidades disponibles para la venta con esas especificaciones.

Seguidamente se puede observar los limites de flujo de gas en la entrada para los dos
tipos de compresores en estudio, con el fin determinar la cantidad de unidades que se

puede instalar de acuerdo al flujo.

100,000
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|
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;\//
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Figura 7. Rangos de Aplicacion de los Compresores Reciprocantes y Centrifugos.
Nota: figura elaborada a partir de datos tomados del “GPSA Data Book 11th edition”, 2007
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Una vez que se verifica a través de la figura anterior, los flujos a los cuales se pueden
utilizar Compresores Reciprocantes o Centrifugos, se realiza el siguiente
procedimiento para establecer el nimero de compresores requeridos para manejar un

total de 20MMPCSD de gas natural:

1. Se transforma el flujo de gas natural que esta en condiciones estandar por
dia a condiciones actuales por minuto, a través de la ecuacion (4) que se

encuentra en el marco tedrico.

Q:Qg(awskdo]

T, -Ps-Z, -1400

Para realizar el calculo antes mencionado, se necesita de los siguientes datos
operacionales:

* Flujo volumétrico a condiciones estandar (Qg): 20 MMPCSD.

» Temperatura de Succion (Ts): 90°F

= Presion de Succion (Ps): 60 psig.

= Presion base (Pr): 14,7 psia

» Temperatura base (Tr): 520°R.

» Factor de compresibilidad base (Z;): 1

* Factor de compresibilidad de la succion (Zs): Se determina a partir de la

Temperatura y Presion de succion, con la figura 4 del Capitulo II.

2. Con el dato del flujo total (Q), se establece el volumen minimo y maximo
de gas natural, es decir los rangos de volumen que pueden manejar tanto los
Compresores Reciprocantes como los Centrifugos en condiciones actuales,

de acuerdo con los datos se presentan en la figura anterior.

3. Debido a que los Compresores Reciprocantes no tienen un limite inferior en
cuanto al volumen de gas natural a comprimir éste se fija como un 10% del
flujo total, con el fin de garantizar que los compresores requeridos puedan

ser suministrados por cualquier fabricante.
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Una vez establecidos los diferentes sistemas de compresion a evaluar, en cuanto
al tipo y cantidad de equipos, se calculd la capacidad efectiva de cada uno y de
esta manera establecer las diferentes alternativas de compresion para cumplir con

las metas de productividad establecidas en el planteamiento del problema.

I11.2 Evaluacion de la Capacidad Efectiva del sistema segun la disponibilidad de

cada uno de los equipos de compresion.

El indice de disponibilidad tanto para Compresores Reciprocantes como para
centrifugos, se determiné tomando como base datos suministrados por fabricantes de
compresores, los cuales establecen las rutinas de mantenimiento preventivo tipicas
para los elementos impulsores correspondientes, es decir, motor de combustion
interna para Compresores Reciprocantes y turbinas a gas para Compresores

Centrifugos.

El tiempo fuera de servicio del sistema de compresion, se establece en términos de las
labores de mantenimiento de los elementos impulsores (motor de combustion interna
o turbina a gas) ya que estas labores requieren de mayor tiempo de parada, por lo
tanto, el mantenimiento de las unidades de compresion se realiza simultaneamente
con las labores de mantenimiento de los elementos impulsores, esto con el objeto de
minimizar el tiempo empleado. La informacidon suministrada por los fabricantes se

encuentra en detalle en el Apéndice D.

En principio, se seleccionaron aquellas labores de mantenimiento que requieren al
compresor fuera de servicio y posteriormente se estimod el tiempo en horas necesario
para cumplir cada una de esas actividades. Finalmente, la disponibilidad se calcula
con la ecuacion 23 considerando que el sistema opera 8760 horas al afo (24 horas al

dia los 365 dias del afio).
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Por otra parte, la Capacidad Efectiva se establece a través de la ecuacion (25) y a
partir de este valor se determiné la cantidad de unidades de respaldo necesarias para

cumplir minimo con un 98% del flujo de operacion.

De esta manera se demuestra la aplicabilidad y conveniencia de realizar estudios de
disponibilidad a sistemas en donde las pérdidas econdmicas asociadas a la No-
disponibilidad pueden sustentar acciones de inversion, con un criterio técnico-

econdmico.

I11.3 Numero de etapas - Potencia al Freno y Condiciones de Proceso de cada

una de las Alternativas de Compresion.

Luego de establecer las diferentes configuraciones de compresores que pueden
cumplir con los requerimientos del cliente, se determinaron todas las condiciones de
proceso, el nimero de etapas de compresion y la potencia al freno de cada uno de los

sistemas en estudio.

Para determinar el nimero de etapas de compresion, se calculdo la relacion de
compresion a través de la ecuacion (20) del marco tedrico. Con el valor de la relacion
de compresion y utilizando la tabla 3, se establece una primera estimacion del nimero
de etapas, que debe ser corregido si la relacion de compresion optima, que se
determina con la ecuacion (21), es mayor que 3 o si la temperatura de descarga

excede los 300°F, entonces, se aumenta el nimero de etapas previamente establecido.

La méxima temperatura de descarga se establecidé como un limite de seguridad ya que
los sistemas en estudio no manejan altas presiones y a su vez permite reducir el riesgo

de carbonizacion del lubricante y el peligro de incendio.
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Con la relacion de compresion Optima se determina la presion de descarga de cada

una de las etapas excepto la ultima, puesto que esa presion es un dato.

La determinacion de la potencia al freno y de las variables operacionales del
compresor se realiza suponiendo que el proceso es adiabatico isoentrdpico reversible,
ya que de esta manera se obtienen resultados muy préximos al comportamiento real

de los compresores.

Para estimar la constante k de los gases se utilizo la figura 3 del Capitulo II, que
requiere datos de temperatura y el peso molecular, el cual se determina a partir de la

siguiente expresion (Melchor, 1992):

MW =g.e- MW (30)

aire

Luego se determinan los factores de compresibilidad a la succion y a la descarga a
través de la figura 3, tomando la temperatura de succion como la temperatura de
descarga para obtener una primera aproximacion del valor de Z a la descarga, ya que

una vez que se tenga la temperatura de descarga se puede corregir este factor.

La temperatura de descarga de cada una de las etapas se determina con la ecuacion
(19) si es un Compresor Centrifugo y con las ecuaciones (9) y (10) si es un

Compresor Reciprocante.

A los Compresores Centrifugos se les determind su cabezal isoentropico con la
ecuacion (12), para lo cual se necesitaron algunos datos como: la eficiencia
isoentropica (que se establece de acuerdo con los valores suministrados en la tabla 2),
la potencia del gas y las pérdidas mecanicas que se calculan con las ecuaciones (16) y

(17) respectivamente. Finalmente, la potencia al freno con la ecuacion (18).

Para estimar la potencia al freno de los Compresores Reciprocantes se utilizd la

ecuacion (11), para lo cual se necesita de una eficiencia total que depende de la
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velocidad de compresor. En el presente caso de estudio se consideran Compresores
Reciprocantes de alta velocidad, ya que actualmente los fabricantes solo disefian este

tipo de compresores debido a los costos asociados, por lo tanto, la eficiencia total es

de 0,82.

Todos estos calculos se realizaron para cada una de las etapas y cada una de las
configuraciones de compresion en estudio. Es importante resaltar, que a partir de la
segunda etapa se tomo6 como la presion de succidn la presion de descarga de la etapa
anterior, menos la caida de presion correspondiente al intercambiador de calor

encargado de enfriar la corriente de gas y enviarla a la siguiente etapa.

La caida de presion para el intercambiador de calor que cominmente se utiliza es
decir, aeroenfriadores (fin-fan cooler), puede ser entre 5 psi y 10 psi, en este caso de
estudio se estima de 5 psi, porque las caidas de presion generalmente son bajas. Este
aeroenfriador lleva al gas natural hasta una temperatura de 120°F debido a las

condiciones ambientales y al tipo de intercambiador de calor.

I11.4 Evaluacion Economica de cada una de las alternativas de Compresion de

Gas Natural.

La evaluacion econdmica se realizo en funcidon del tipo y cantidad de equipos que
conformarian cada uno de los arreglos de compresion. El andlisis incluye variables
como: costo de instalacion, costo anual de operacion y mantenimiento y costo de

mantenimiento mayor “overhaul”.

Para establecer los costos de instalacion se utilizo la figura 6, donde se necesita la
potencia del compresor en HP y definir el tipo de compresor. Es importante hacer

notar que un BHP es equivalente a 1,1 HP.
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El costo del equipo se multiplica por un factor de modulo, el cual permite incluir en
los costos de instalacion, los costos de los soportes y conexiones, también se
multiplica por un factor de turbina a gas o un factor de motor a gas dependiendo de
cual elemento impulsor se utilice y por tltimo si la presion de descarga es superior a
1000 psia se debe tomar en cuenta un factor para corregir esa presion, puesto que la
grafica de costos es para presiones por debajo de ese valor. Todos estos factores se

encuentran en la tabla 6 del Capitulo II.

Los costos que se obtienen de la figura 6 corresponden a un indice de costos de 320
(Garret, 1989). Por lo tanto, se realiza un ajuste de precios, tomando como base el
indice de costo y el precio del equipo de referencia y se necesita de un indice de
costos actual para compresores, como el que se presenta en el Capitulo II de la revista
“Chemical Engineering Magazine”, que establece que para marzo del 2008 el indice
es de 842,9. La ecuacion (28) del Capitulo I, se utiliza para realizar el ajuste de los

costos.

Luego de establecer el costo de instalacion, el de operacion y mantenimiento se toma
como un dato de los antecedentes presentados en el Capitulo I, en donde se establece
que para Compresores Centrifugos es 0,004 US$/BHP-h y para los Compresores
Reciprocantes 0,007 US$/BHP-h (Potter, 2005). Como estos costos se refieren al afio
2005 en EEUU, se deben traer a un costo correspondiente al afo 2008, tomando en
cuenta la inflacion en EEUU que es del 2%, de acuerdo con datos suministrados por
la “Chemical Engineering Magazine” en Marzo del 2008. Este calculo se realiza a

través de la ecuacion (29).
El costo de mantenimiento mayor se estimé como un 20% del costo inicial del equipo

y este mantenimiento se realiza cada 4 afos para los equipos operativos y cada 6 afios

para los equipos de respaldo.
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En general, se dice que los compresores tienen una vida util aproximada de 20 afios,
por lo tanto, la evaluacion econdmica se realizara para este periodo de tiempo. Con
respecto al tiempo de operacion del sistema en estudio, es 24 horas los 365 dias del

ano.

Una vez que se tienen los costos antes mencionados se aplica el método del valor
actual neto (VAN), para establecer el valor actual de los egresos ocasionados en el
presente y futuro. Normalmente éste método establece las diferencias entre el valor
actual de los ingresos y de los egresos, pero solo se consideraron los egresos puesto
que este tipo de evaluaciones para la seleccion del sistema mas beneficioso desde el
punto de vista econdmico, se realiza en funcion de cual sistema de compresion genera
menores costos, es decir, el sistema que presente el VAN menos negativo. La

ecuacion que permite calcular el Valor Actual Neto es la (26).

La tasa de descuento se fijara de acuerdo a criterios establecidos por la empresa
Vepica, para la estimacién de costos, donde se establece como base la tasa LIBOR
(London Interbanking Offered Rate), que es 5,35% y representa la tasa promedio de
interés, dia a dia, en el mercado interbancario de Londres, que se paga por los
créditos que otorgan unos bancos a otros, adicionalmente se toma en cuenta una tasa
de riesgo del 5%. La ecuacion que permite determinar la tasa de descuento es

(Baca,1996):

TasaDesC = (1+ T gor ) (1 + Taieseo ) — 1 (1)

El VAN se determin6 para cada una de las alternativas de compresion en estudio con

el objeto de establecer cual es el sistema de compresidon que genera menores gastos.
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ITL.5 Seleccion del sistema de compresion mas adecuado de acuerdo al analisis

técnico-econémico.

Finalmente, se unificaron criterios de seleccion técnicos y econdmicos para
determinar el sistema de compresion que mejor se ajuste a los requerimientos

establecidos por el cliente.

Dependiendo de la vulnerabilidad del sistema (Disponibilidad), asi como de las
condiciones particulares de operaciéon y mantenimiento, la capacidad efectiva y los
costos, sera necesario evaluar la conveniencia de un sistema o del otro, es decir, se
seleccionara un sistema con alta capacidad efectiva de manejo de gas, que garantice
en caso de falla, que el suministro se vea afectado maximo en un 2% y que a su vez
el VAN obtenido para ese sistema tenga el valor mas cercano a cero, estableciendo un

compromiso entre ambos aspectos, técnicos y econémicos.
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CAPITULO IV

PRESENTACION Y ANALISIS DE RESULTADOS

En este Capitulo, se presentan los resultados obtenidos luego de aplicar la
metodologia descrita en la seccion anterior, la cual permitié cumplir con los objetivos

planteados en este Trabajo Especial de Grado.

IV.1 Determinar las Diferentes Alternativas de Compresion para Cumplir con

las Especificaciones del Cliente.

La condicion limite de operacion para los Compresores Centrifugos y los
Reciprocantes se establecidé como 1000 ACFM, y se representa como una linea
anaranjada punteada que se puede observar a continuacion en la figura 8. Esto con el

objeto de definir los rangos de aplicacion de los dos tipos de compresores en estudio.

En principio se determind el nimero de compresores requeridos transformando el

flujo de gas natural en condiciones estandar a condiciones actuales, sabiendo que:

e Flujo volumétrico a condiciones estandar (Qg): 20 MMPCSD.
e Temperatura de Succion (Ts): 90°F

e Presion de Succion (Ps): 60 psig.

e Presion base (Pr): 14,7 psia

e Temperatura base (T): 520°R.

e Factor de compresibilidad base (Z): 1
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e Factor de compresibilidad de la succion (Zs): Se determina a partir de la
Temperatura y Presion de succion, con la figura 3 del Capitulo 11, a partir de

la cual se obtiene un valor de 0.99.

Sustituyendo todos los datos antes mencionados:

Q:Qg( P -Ts-Zs-10 ]

0 14,7-550-0,99-10°
T, -Ps-Z, -1440

= 2862 ACFM
520-74,7-1-1440

Para los Compresores Reciprocantes se tiene como limite superior 1000 ACFM y no
se dispone de limite inferior puesto que este tipo de compresor puede operar a muy
bajos volimenes de gas, por lo tanto, se toma como limite inferior el 10% del flujo
total de gas a procesar, es decir 286 ACFM, el cual se representa por una linea
punteada azul en la figura 8. Con respecto a los Compresores Centrifugos se tiene
como limite inferior los 1000 ACFM y como limite superior el volumen total a

procesar, es decir, 2862 ACFM.

El flujo de gas en condiciones actuales es de 2862 ACFM, si se ubica el punto
correspondiente a ese flujo y a una presion de descarga de 1214,7 psia, tal como se
observa en la figura a continuacion con las flechas rojas, se debe utilizar un
compresor centrifugo ya que el punto de operacion estd en la zona que corresponde a

ese tipo de compresor.

Si se divide el flujo total de 2862 ACFM en dos, es decir, que la compresion del gas
la realizan dos compresores, cada uno maneja un flujo de 1431 ACFM vy el punto de
operacién para estas condiciones queda ubicado dentro de la zona correspondiente a

los compresores centrifugos. Este caso de estudio se representa por el color rosado.
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Luego se divide el flujo total en tres, es decir, la compresion del gas la realizan 3
compresores que maneja cada uno un flujo de 954 ACFM, este punto de operacion,
representado por el color verde, queda ubicado en la zona correspondiente a los

Compresores Reciprocantes.

Este procedimiento se repite diviendo el flujo entre 4, 5, 6, 7, 8, 9 y 10, es decir, hasta
el caso en el que se utilizan 10 compresores donde cada uno maneja 286 ACFM,
(representado por el color azul) ya que este valor fue el que se establecié como limite

inferior para los Compresores Reciprocantes.

100,000
e,
\‘?‘”fi ¢
Nage

10,000 YH
E -

1,000 A bl

100

DISCHARGE PRESSURE, psig

10

: E
‘@ 1 10 10° 10° 10 10° 10°
INLET FLOW, acfm

Compresor Centrifugo —>» 1 Compresor (2862 ACFM)

Compresor Reciprocante — 2 Compresores (1431 ACFM)
—» 3 Compresores (954 ACFM)
—» 10 Compresores (286 ACFM)

Figura 8. Rangos de Aplicacion de los distintos Tipos de Compresores y caudal de operacion.
Nota: figura elaborada a partir de datos tomados del “GPSA Data Book 11th edition”, 2007
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Tabla 8. Alternativas para la compresion de 20MMPCSD de gas natural.

NO

Caso Compresores Tipo de Compresor N° Equipos Q c/equipo [ACFM]
1 1 1 2862°
Centrifugo
2 2 2 1431
3 3 3 954
4 4 4 715
5 5 5 572
6 6 . 6 477
Reciprocante
7 7 7 409
8 8 8 358
9 9 9 318
10 10 10 286

" Flujo Total a Procesar

IV.2 Evaluacion de la Capacidad Efectiva de cada una de las Alternativas.

Se tomd como base la disponibilidad de cada caso de estudio, es decir, la fraccion de
tiempo que los equipos de cada una de las alternativas estan en condiciones de operar,
esto con el objeto de establecer la cantidad de unidades de respaldo requeridas para
mantener las especificaciones en el suministro del gas natural, donde se establece que

se puede ver afectado maximo en un 2% del flujo requerido (2862 ACFM).

A partir de datos suministrados por el fabricante (Apéndice D), con respecto a las
rutinas de mantenimiento preventivo de los elementos impulsores, tanto para
Compresores Reciprocantes como para Centrifugos, se selecciond aquellas labores
que necesitan que el equipo este fuera de servicio como: cambios de aceite, de filtros,
de bujias, de valvulas, de sellos, limpieza de los sumideros de aceite, inspecciones por

desgaste del piston, por fugas, inspecciones al carburador, alineaciéon del motor,
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calibracion, prueba de los dispositivos de seguridad, entre otras. Esta informacion se

encuentra en detalle en la seccion de Apéndices.

Posteriormente, se establecio el tiempo en horas que se debe emplear para cada una
de esas actividades y de esta manera estimar las horas Fuera de Servicio (hFS)
mensuales de cada tipo de compresor, tomando en cuenta que existen labores de
mantenimiento que se realizan mensualmente, cada tres meses, cada seis meses y

anualmente. Seguidamente se presentan los resultados:

Tabla 9. Horas Fuera de Servicio Mensuales de los Compresores Reciprocantes.

Mesl Mes2 Mes3 Mes4 MesS5 Mes6 Mes7 Mes8 Mes9 Mes10 Mes1l Mes 12

hFS 8 8 12 8 8 24 8 8 12 8 8 48

En la siguiente tabla se presenta el total de horas fuera de servicio anuales
programadas las cuales se determinaron a partir de los datos presentados en la tabla 9,
adicionalmente se establecieron las hFS por mantenimiento mayor, prorrateando el
total de horas requeridas para este tipo de mantenimiento. Por ejemplo, para
Compresores Reciprocantes se requieren 12 dias fuera de servicio, cada 4 afios para
mantenimiento mayor, si se distribuye esa cantidad de dias entre los 4 afos,
corresponde a 3 dias por afio, lo cual representa 72 horas Fuera de Servicio anual por
“overhaul”, esto se realiza con el objeto de considerar los efectos anuales de las

labores de mantenimiento mayor.

Las horas Fuera de Servicio por fallas se estimaron como 16 dias al afio, es decir 384
horas esto de acuerdo con la eficiencia tipica de los Compresores Reciprocantes. Para
el calculo de la disponibilidad se utiliza la ecuacion (23) y se debe tomar en cuenta

que el sistema opera 24 horas al dia, 365 dias al afio, es decir 8760 horas al afio.

46



Tabla 10. Horas Fuera de Servicio Anuales y Disponibilidad de los Compresores Reciprocantes.

Hfs hFS por hFS por Total  Disponibilidad Disponibilidad
Programadas “Overhaul” Fallas hFS Inherente Operacional
160 72 384 616 0,97 0,93

Para los Compresores Centrifugos se tiene lo siguiente:

Tabla 11. Horas Fuera de Servicio Mensuales de los Compresores Centrifugos.

Mes1l Mes2 Mes3 Mesd4 MesS Mes6 Mes7 Mes8 Mes9 Mes10 Mes1l Mes 12

hFS 4 4 4 4 4 12 4 4 4 4 4 24

Al igual que con los Compresores Reciprocantes, se determind el total de horas fuera
de servicio anuales programadas, a partir de los datos mostrados en la tabla anterior,
adicionalmente, se establecieron las hFS por “overhaul”, que corresponden a 8 dias
cada 4 afos, es decir, si se distribuyen los 8 dias en 4 afios, corresponden 2 dias por
afo, es decir, 48 horas. Las horas Fuera de Servicio por fallas para los Compresores
Centrifugos que son mas eficientes que los Reciprocantes, se estimaron como 6 dias

al afo, es decir, 144 horas.

Tabla 12. Horas Fuera de Servicio Anuales y Disponibilidad de los Compresores Centrifugos.

Hfs hFS por hFS por Total  Disponibilidad Disponibilidad
Programadas “Overhaul” Fallas hFS Inherente Operacional
176 48 144 268 0,99 0,97

Considerando que la disponibilidad operacional para Compresores Centrifugos es de
0,97, para los Reciprocantes de 0,93, y que la Capacidad Efectiva se calcula mediante
la ecuacion (25), se determina la Capacidad Efectiva anual para los diferentes

sistemas de compresion.
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Tabla 13. Capacidades Efectivas de los diferentes Casos de Estudio.

N° Q Crrecr % Equipos
Compresores c/equipo Sistema Desviacion de

IMMPCA] [MMPCA] Respaldo
1 1504 1459 3 1
2 752 1415 6 1
3 501 1209 20 1
4 375 1125 25 2
5 300 1046 30 2
6 250 973 35 3
7 214 905 40 3
8 188 841 44 4
9 167 782 48 5
10 150 727 52 6

*Flujo Total que manejan todos los casos de estudio.

La segunda columna de la tabla anterior presenta el flujo de gas anual, en millones de
pies cubicos (MMPCA), que maneja cada una de los equipos que conforman las

diferentes alternativas de compresion, tomando en cuenta que el flujo total para todos

los caso de estudio es de 1504 MMPCA.

La tercera columna presenta la Capacidad Efectiva total de cada uno de los sistemas
de compresion en estudio. Tal como se planted en el Capitulo II, representa el flujo
promedio durante un periodo de tiempo (en este caso 1 afo), en el cual se refleja el
efecto de las paradas por fallas o paradas programadas, por lo tanto, siempre es menor

al flujo especificado.

Al comparar el flujo promedio anual que maneja cada uno de los sistemas en estudio,
es decir la Capacidad Efectiva con 1504 MMPCA, que representa el flujo que deben
manejar todas las alternativas de compresion se puede observar que los porcentajes de

desviacion que se muestran en la tabla anterior son todos superiores al 2% y la

48



especificacion inicial de la planta de compresion de gas natural que se esta
conceptualizando debe garantizar que el suministro del mismo se vea afectado
maximo en un 2%, lo cual representa 7 dias al afio en los cuales no se recibe gas

comprimido.

Para cumplir con las especificaciones del proceso se deben instalar unidades de
respaldo, cuya capacidad depende de la capacidad de cada uno de los equipos que
conforman las diferentes alternativas de compresion. Por ejemplo, para el Caso 1, en
donde se utiliza un solo compresor que maneja 1504 MMPCA y la Capacidad
Efectiva del sistema es de 1459 MMPCA, es decir, se deben suministrar 45 MMPCA
adicionales para cumplir con el flujo requerido, por lo tanto se instala una unidad de

respaldo con una capacidad igual a la capacidad del compresor que esta operativo.

En el Caso 5, por ejemplo, donde se emplean 5 compresores donde cada uno tiene
una capacidad aproximada de 300 MMPCA, es decir la capacidad total del sistema es
1500 MMPCA, y su Capacidad Efectiva total del sistema es de 1046 MMPCA, por lo
tanto se deben suministrar 454 MMPCA adicionales para cumplir con el flujo
requerido, para lo cual se deben instalar dos unidades de respaldo ya que los equipos

operativos de este sistema tienen cada uno solo una capacidad de 300 MMPCA.

El anélisis planteado en los parrafos anteriores se aplica a todos los casos de estudio
con ¢l objeto de establecer la cantidad de unidades de respaldo requeridas para
cumplir con las especificaciones del proceso, aun cuando esto puede ocasionar un

aumento de los costos.

Seguidamente se presenta el exceso de capacidad instalada, como consecuencia de la

instalacion de unidades de respaldo.
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Figura 9. Comparacion entre las Capacidades Instaladas en Exceso de las diferentes Alternativas de
Compresion.

Tal como se puede observar en la figura anterior, la menor capacidad instalada que no
siempre esta operativa, se obtiene para el caso 3, aunque existen algunos valores
cercanos correspondientes a los casos 5y 7. A pesar de que estas alternativas de
compresion presentan una disminucion de los costos de instalacion, desde el punto de
vista de probabilidad de falla, estos sistemas tienen desventajas, ya que a medida que
aumenta la cantidad de equipos aumenta la probabilidad de falla, en otras palabras la

Capacidad Efectiva del sistema disminuye.
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Figura 10. Capacidad Efectiva de las diferentes Alternativas de Compresion.
Nota: No incluye los equipos de respaldo.

En la figura anterior se puede observa la disminucion de la Capacidad Efectiva a
medida que aumenta la cantidad de compresores, es decir, el aumento de la
probabilidad de falla. Este comportamiento se debe a la probabilidad conjunta, que
establece que cuando pueden ocurrir varios eventos simultdnea ¢ sucesivamente, la
probabilidad de que ocurran todos ellos corresponde a la multiplicacion de las

probabilidades de cada uno de los eventos.

En términos de disponibilidad, para calcular la disponibilidad total del sistema se
deben multiplicar entre si las disponibilidades de cada uno de los equipos que
conforma el sistema y como cada una de esas disponibilidades son valores menores a
1, el resultado de dicha multiplicacion da un valor menor a la disponibilidad
individual, disminuyendo de esta forma la disponibilidad total del sistema y en

consecuencia la Capacidad Efectiva (Triola, 2000).
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IV.3 Determinacion de la potencia al freno y las condiciones de proceso de cada

uno de los sistemas en estudio.

En principio, para todos los casos de estudio se establecid el nimero de etapas de
compresion mediante la ecuacion (20) del Marco Teorico.
Pd, 1214,7psia

SSTEMA T ps . 74,7 psia

Con una relacion de compresion de 16,3 se establece a través de la tabla 3 del
Capitulo II, que el nimero de etapas debe ser dos, pero luego se verifica este nimero,
calculando la relacion de compresion optima con la ecuacion (21) de la siguiente

manecra:

Rco = N%/RCSISTEMA = %/1653 =4

Esa relacion de compresion Optima es mayor que 3, por lo tanto se aumenta el
numero de etapas, de dos etapas a tres etapas y se recalcula la relacion de compresion

optima.

Rco = M/RCgrems = ¥/16,3 = 2,5

Con esta nueva relacion de compresion Optima, se determina la presion de descarga
de cada una de las etapas excepto la Gltima, puesto que esa presion de descarga es una

de las especificaciones del presente estudio.

Pd ETAPA

S ETAPA

Rco = = Pd, .erapa = RCO - PS, crapa = 2,5 74,7 psia = 189,3 psia
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Capitulo 1V. Presentacion y Analisis de Resultados.

Es importante destacar, que a partir de la segunda etapa de compresion, se toma como
la presion de succion la presion de descarga de la etapa anterior, menos la caida de
presion en el enfriador, que se estima de 5 psi. El aeroenfriador (fin-fan cooler)
generalmente enfria al gas natural hasta una temperatura de 120°F, debido a las
condiciones ambientales de la zona donde se va a instalar el sistema de compresion y

al tipo de intercambiador de calor.

Para determinar la potencia al freno se determinaron algunas variables como la
constante k de los gases, la cual se estimo utilizando la figura 3 del Capitulo II (ver
figura 11), con el dato de la temperatura de succion de 90°F y el peso molecular, el

cual se calcula a partir de la ecuacion (30):

MW =ge-MW, . =0,7-28,96 b _ 500710
Ibmol Ibmol
100
- e
20 L
B85 |
B0
75
F0
% % t SO°F
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Figura 11. Estimacion de la Constante k para los Casos en Estudio.
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En la figura anterior se puede apreciar que la constante k a la temperatura de succion

tiene un valor de 1,25. Luego se determinaron los factores de compresibilidad a la

succion y a la descarga.
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Figura 12. Determinacion del Factor de Compresibilidad a las condiciones de succion.

Una vez establecidas estas variables, los calculos subsiguientes varian de acuerdo al

tipo de compresor con el cual se estd trabajando, pero se tienen ciertas condiciones

generales del proceso que aplican para todos los casos en estudio, las cuales se

presentan a continuacion:

Tabla 14. Condiciones Generales de Proceso.

Q Ps sisrema  Pd sistema TS sistema Re K@ Ts
Rco #Etapas
(ACFM) (psig/psia) (psig/psia) (°F/°R)  sistEmaA SISTEMA
2862 60/74,7 1200/1214 90/550 16,3 2.5 3 1,25
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Compresores Centrifugos:

Para estimar el factor de compresibilidad a la descarga es necesario conocer la
temperatura de descarga, la cual se determind mediante la ecuacion (19).

A los Compresores Centrifugos se les determina el cabezal con la ecuacion (12) y se
necesita de datos como: la eficiencia isoentropica que es 0,78, especificada de
acuerdo con los datos suministrados en la tabla 2, adicionalmente, la potencia del
gas y las pérdidas mecdnicas que se calculan con las ecuaciones (16) y (17).
Finalmente, la potencia al freno con la ecuaciéon (18). Estos calculos se pueden ver

detalladamente en el Apéndice A.

Los Casos 1 y 2 corresponden a las alternativas de compresion que utilizan
Compresores Centrifugos, y los resultados obtenidos para estos casos de estudio son

los siguientes:

Tabla 15. Condiciones de Proceso para el Caso 1

Ps Pd

Re s [lb/‘:ﬁn] ipsia] [psia] T4IF/°RI Zavg His  Ghp BHP

Etapal 2,5 0,78 742 747 1893  234/694 0,99 41919 1208 1225
Etapa2 - - - 1843 4668  267/727 0,97 43171 1244 1262
Etapa3 - - - 461,8 12147  273/733 0,94 44336 1278 1295
BHP 1oraL ¢/equipo 3782

BHP gisremia 3782

BHP SISTEMA + RESPALDO 7564

Tabla 16. Condiciones de Proceso para el Caso 2

Ps Pd

Re  nis [lb/Irlrllin] ipsial [psia] T4IF/RI Zave His  Ghp BHP

Etapal 2,5 0,78 371 74,7 1893  234/694 0,99 41919 604 617
Etapa2 - - - 1843 4668  267/727 0,97 43171 622 635
Etapa3 - - - 4618 12147  273/733 0,94 44336 639 652
BHP 1o14L ¢/€quipo 1904

BHP sistema 3808

BHP SISTEMA + RESPALDO

5712
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La diferencia entre los BHP del sistema incluyendo las unidades de respaldo
correspondientes al Caso 1 (7564 BHP) y al Caso 2 (5712 BHP), se debe a que este
ultimo estd compuesto por 2 unidades de compresion de gas y cada una de ellas
requieren de menor potencia, solo 1904 BHP cada una, esto es porque manejan menor
flujo, en cambio el Caso 1 consiste en una sola unidad de compresion, que requiere de
3782 BHP, por lo tanto, la unidad de respaldo para este sistema debe tener la misma
potencia, la cual representa aproximadamente el doble de lo que necesitaria una
unidad de respaldo para el Caso 2 y es por ello que el BHP Total incluyendo la

unidad de respaldo es menor para el segundo caso.

Compresores Reciprocantes:

La temperatura de descarga se determind mediante las ecuaciones (9) y (10). Primero
se obtiene una temperatura de descarga con la ecuaciéon (9) y con esa temperatura se
establece un factor de compresibilidad (utilizando la figura 13 presentada
previamente). Con ese factor de compresibilidad se aplic6 la ecuacion (10) para
alcanzar una mejor estimacion de la temperatura de descarga. Finalmente, la potencia
al freno de los Compresores Reciprocantes se determind a través de la ecuacion (11).

Estos calculos se presentan detalladamente en el Apéndice B.

Los casos de estudio del 3 al 10 corresponden a las alternativas que emplean
Compresores Reciprocantes, y los resultados obtenidos para estos casos de estudio

son los siguientes:

Tabla 17. Condiciones de Proceso para el Caso 3.

Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP

Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 384
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 396
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 395
BHP toraL ¢/equipo 1175

BHP sisteEma 3525

BHP sisTEMA + RESPALDO 4700
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Tabla 18. Condiciones de Proceso para el Caso 4.

Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP
Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 288
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 297
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 296
BHP roraL ¢/equipo 880
BHP sistEmMA 3520
BHP si1sTEMA + RESPALDO 5280

Tabla 19. Condiciones de Proceso para el Caso 5.
Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP
Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 230
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 237
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 237
BHP t1oraL ¢/equipo 704
BHP sistEma 3520
BHP sisTEMA + RESPALDO 4928

Tabla 20. Condiciones de Proceso para el Caso 6.
Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP
Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 192
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 198
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 197
BHP rtoraL ¢/equipo 587
BHP sistema 3522
BHP sisTEMA + RESPALDO 5283

57



Tabla 21. Condiciones de Proceso para el Caso 7.

Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP

Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 165
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 170
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 169
BHP roraL ¢/equipo 504

BHP sistEmMA 3528

BHP gsisTEMA + RESPALDO 5040

Tabla 22. Condiciones de Proceso para el Caso 8.

Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP

Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 144
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 149
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 148
BHP t1oraL ¢/equipo 441

BHP sistEma 3528

BHP sisTEMA + RESPALDO 5292

Tabla 23. Condiciones de Proceso para el Caso 9.

Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°’F/°R] Zavg BHP

Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 128
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 132
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 132
BHP rtoraL ¢/equipo 392

BHP sistema 3520

BHP s1sTEMA + RESPALDO 5480
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Tabla 24. Condiciones de Proceso para el Caso 10.

Re Ps [psia] Pd [psia] Td [°F/°R] Zavg BHP

Etapa 1 2,5 74,7 189,3 205/ 665 0,99 115
Etapa 2 - 184,3 466,8 237/ 697 0,97 119
Etapa 3 - 461,8 1214,7 238 /698 0,94 118
BHP roraL ¢/equipo 352

BHP sisteEma 3528

BHP s1sTEMA + RESPALDO 5640

La potencia requerida por el sistema mas la unidad de respaldo, en cada uno de los

casos de estudio, representa un dato importante para la evaluacion econdmica, ya que

algunos de los costos son por BHP instalado, especificamente los costos de

operacion.

A continuacién se presenta una comparacion entre la potencia requerida por cada una

de las alternativas en estudio.

BHP Total Instalado

8000

7000

6000 -

5000

4000 ~

3000

Caso 1

T T T T T T T

Caso2 Caso3 Caso4 Caso5 Caso6 Caso7 Caso8

T

Caso9 Caso 10

Figura 13. Comparacion de los BHP Instalados del sistema incluyendo el equipo de respaldo.
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Se puede observar que el Caso 3 presenta la menor potencia instalada incluyendo la
unidad de respaldo. De manera general se puede decir que en los casos donde se
utilizan Compresores Reciprocantes, la potencia total requerida es menor que para los
sistemas que emplean Compresores Centrifugos (Caso 1 y Caso 2). Otro aspecto
importante que se debe tomar en cuenta es que los equipos del Caso 3 en adelante son
equipos cada vez mas pequeios, por lo tanto, sus unidades de respaldo
correspondientes también son cada vez mds pequenas y requieren de menor potencia

de manera individual.

IV.4 Evaluacion Economica de cada una de las alternativas.

A través de la figura 6 del Capitulo II, con los datos del tipo de compresor y los BHP
requeridos para cada uno de los casos de estudio, se determinaron los costos de los
equipos para cada Caso. El factor de modulo correspondiente y los factores varios se

presentan en la tabla 6 del Marco Tedrico (Garret, 1989).

A medida que aumenta la cantidad de equipos, aumentan los costos asociados a la
instalacion, soportes y conexiones de los mismos. El factor de médulo es el que
introduce estos costos en la evaluacion econémica y como este factor tiene un rango
entre 2,15 a 3,1 y los casos de estudio van desde 1 compresor hasta 10 compresores,
el rango del factor de modulo se dividié en 10 valores, de manera tal que cada una de
las alternativas tenga un factor de modulo asociado de acuerdo al nimero de equipos

que componen ese sistema.

A los costos obtenidos de la figura 6 les corresponde un indice de costos de 320
(Garret, 1989). Para ajustar los precios de los equipos, se tomo6 como base el indice de
costo y el precio del equipo de referencia obtenido de la grafica anterior y el indice de

costos actual para compresores, que para marzo del 2008 es de 842,9. Los Costos de
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Instalacion para cada uno de los casos de estudio se determinaron a través de la

ecuacion (27) y los resultados se muestran a continuacion:

Tabla 25. Costos de Instalacion de cada uno de los casos de Estudio.

Caso Costo de Instalacion Costo de Instalacion
c/equipo [USS] Total + Respaldo [USS$]

1 5.301.972 10.603.943
2 3.228.897 9.686.691

3 3.856.647 15.426.587
4 3.119.041 18.714.245
5 2.768.065 19.376.456
6 2.488.399 22.395.590
7 2.271.500 22.714.996
8 2.146.708 25.760.499
9 1.998.890 27.984.459
10 1.957.293 31.316.685

Los costos de operacion y mantenimiento se tomaron como datos de los antecedentes
presentados en el Capitulo I, en donde se establecen costos del afio 2005 para
Compresores Centrifugos de 0,004 US$/BHP-h y para los reciprocantes de
0,007 US$/BHP-h (Potter, 2005). Como son costos del afio 2005 en EEUU, se le
aplicé la ecuacion (30), para obtener costos aproximados para el afio 2008. La
inflacidon correspondiente es del 2% y los sistemas de compresion evaluados operan

24 horas los 365 dias del afio, lo que da un total de 8.760 horas al afio.

Tabla 26. Costos de Operacion y Mantenimiento para turbina y motor a gas para el afio 2008.

Costo Op. & Mant. Turbina Costo Op. & Mant. Motor
[$/bhp-h] [$/bhp-h]
0,0042 0,0074
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Tabla 27. Costos de Operacion y Mantenimiento para cada uno de los casos de estudio.

Costo de Op. & Mant. Costo de Op. & Mant.

Caso
c/equipo [USS] Total + Respaldo [US$]
1 140.633 281.265
2 70.800 212.399
3 76.461 305.844
4 57.264 343.587
5 45.812 320.681
6 38.198 343.782
7 32.797 327.969
8 28.697 344.368
9 25.509 357.122
10 22.906 366.493

A medida que los equipos se hacen cada vez mas pequefios los costos de operacion y
mantenimiento de esa unidad disminuyen, tanto para los Compresores Centrifugos
como los reciprocantes y esto se debe a que estos costos dependen de la potencia
instalada en BHP. Aln cuando estos costos disminuyen cuando los equipos son de
baja capacidad, los casos de estudio que emplean este tipo de compresores requieren
de varias unidades, lo que ocasiona un incremento significativo de este tipo de costos,
con respecto a los sistemas que emplean pocas unidades de compresion, tal como se

observa en la tabla anterior.

Los costos de mantenimiento mayor se estimaron como un 20% del costo inicial del
equipo (Garret, 1989). Estas labores de mantenimiento se realizan cada 4 afios
(aproximadamente 35.000 horas) para los equipos operativos y cada 6 afios para los

equipos de respaldo (Potter, 2005).
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Tabla 28. Costos de Mantenimiento mayor para cada uno de los casos de estudio.

Costo del Overhaul Costo del Overhaul

Caso
c/equipo [USS$] del Sistema [USS$]*
1 421.450 421.450
2 252.870 505.740
3 231.798 695.393
4 179.116 716.465
5 152.776 763.878
6 131.703 790.219
7 115.899 811.291
8 105.363 842.900
9 94.826 853.436
10 89.558 985.139

*No Incluye los equipos de respaldo.

Con respecto a la tasa de descuento, se fijo de acuerdo a criterios establecidos por la
empresa Vepica para la estimacion de costos, donde se toma como base la tasa
LIBOR (5,35%) y una tasa de riesgo del 5%, utilizando la ecuacion (31) presentada

en el Capitulo III, se obtuvo una tasa de descuento del 11% (Baca, 1996).
TasaDesC = (1+ T, gor ) (1 + Triesso )= 1 = (14 0,0535)-(1+0,05)-1=11%

El VAN se determiné para cada una de las alternativas de compresion en estudio
durante un periodo de 20 afnos, ya que representa la vida util aproximada de los
compresores. Este calculo permite establecer cual es el sistema de compresion que
genera menores gastos. El procedimiento detallado de calculo se presenta en el

Apéndice C. Seguidamente se tienen los resultados del VAN.
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Figura 14. Valores del VAN para cada uno de los Casos de Estudio.

En la grafica anterior se puede ver que el Caso 2 es la alternativa de compresion que
genera menores gastos, en comparacion con el resto de los sistemas de compresion. A
medida que aumenta la cantidad de equipos y se cambia el tipo de compresor a
reciprocante, los valores del VAN se hacen cada vez mas negativos, es decir son

alternativas cada vez menos rentables.

Los resultados obtenidos indican que los Compresores Centrifugos representan una
alternativa que ofrece mayores beneficios desde el punto de vista econdmico y dentro
de la clasificacion de Compresores Centrifugos, el sistema compuesto por dos
compresores mas una unidad de respaldo (Caso 2), representa el sistema mas

atractivo economicamente.
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IV.5 Seleccion del Sistema de Compresion mas adecuado de acuerdo al Analisis

Técnico-Economico.

Para unificar criterios de seleccion tanto técnicos como econdmicos, €s necesario
hacer un analisis de los resultados obtenidos en cada una de las evaluaciones,
mencionadas anteriormente. Posteriormente, se presentan dos figuras con las
variables mas importantes que se deben tomar en cuenta para seleccionar el sistema

de compresion mas adecuado.

Uno de los datos que se muestran en la siguiente tabla es la Capacidad Efectiva del
sistema, la cual indica la eficiencia del mismo, en términos de la disponibilidad de
manejar el flujo de gas requerido, adicionalmente, se presentan datos del VAN que
representan la rentabilidad de un sistema con respecto al otro. Por lo tanto, estos dos
parametros antes mencionados son determinantes en la seleccion del sistema de

compresion de gas natural mas adecuado.
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Tabla 29. Cuadro Resumen de las Variables mas Importantes de cada uno de los Casos de Estudio.

Caso 1 Caso 2 Caso 3 Caso 4 Caso 5 Caso 6 Caso 7 Caso 8 Caso 9 Caso 10
Tipo de . .
Compresor Centrifugo Reciprocante
N° Equipos 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Qc/u
[ACFM] 2862 1431 954 715 572 477 409 358 318 286
CEFECT
Sistema 2776 2693 2302 2141 1991 1852 1722 1601 1489 1385
[ACFM]
N° Equipos
de 1 1 1 2 2 3 3 4 5 6
Respaldo
Q
Instalado 5724 4293 3816 4290 4004 4293 4090 4296 4452 4576
[ACFM]
QExceso
[ACFM| 2862 1431 954 1428 1142 1431 1228 1434 1590 1714
BHP
SIST + 7564 5712 4700 5280 4928 5283 5040 5292 5480 5640
RESPALDO
VAN
(USS) -13.723.297 |-12.408.104 |-19.281.194 |-22.918.201 |-23.485.860 |-26.745.049 |-26.976.434 |-30.217.534 |-32.566.214 |-37.105.687
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Capitulo IV. Andlisis y Presentacion de Resultados.

Cagol Caso2 Caso3 Caso4 Caso5 Caso6 Caso7 Caso8 Caso9 Caso 10
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Figura 15. Comparacion entre los Criterios Técnico y Econdmico. a) Criterio Econoénico (VAN)
b) Criterio Técnico (Capacidad Efectiva)
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El Caso 1 y el Caso 2 son las alternativas que ofrecen mayores Capacidades Efectivas
garantizando de una manera mas eficiente el suministro de gas y a su vez representan
los casos con valores del VAN mas cercanos a cero, indicando una operacion mas

rentable aun cuando los BHP requeridos son mayores para estos casos.

Desde el punto de vista econdmico prevalece el Caso 2 con una diferencia del 10%
con respecto al valor del VAN mas cercano, que corresponde al Caso 1. La
Capacidad Efectiva del Caso 2 es 6% menor que la Capacidad Efectiva del Caso 1,
por lo tanto, estableciendo un compromiso entre ambos aspectos, técnicos y

economicos la mejor alternativa es el Caso 2.

A continuacién se muestran las principales caracteristicas del sistema seleccionado.

Tabla 30. Caracteristicas del Sistema de Compresion Seleccionado.

. TOTAL SISTEMA +
Compresor Equipos \ cony [ACFM] Respaldo  o/i mespaino
Centrifugo 2 1431 2693 1 1904 5712 - 12.408.104
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CAPITULOV

CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

Sobre la base de los resultados obtenidos se presentan las siguientes conclusiones

y recomendaciones.

Conclusiones:

e La Capacidad Efectiva es mayor para los sistemas que utilizan Compresores
Centrifugos dado que su disponibilidad es mayor que la de los Compresores

Reciprocantes.

e La Capacidad Efectiva del sistema disminuye a medida que aumenta la

cantidad de equipos.

e Para las condiciones de proceso de este estudio la compresion se debe realizar

en tres etapas.

e Los BHP requeridos por el sistema incluida la unidad de respaldo, disminuye
a medida que aumenta el nimero de equipos, sin embargo, al tener mas
equipos el tamafio de la planta es mayor al igual que el factor de modulo de

los costos de Instalacion.
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e Los valores del VAN de los sistemas compuestos por Compresores
Centrifugos, son menores, en especial el que esta compuesto por 2 unidades

de compresion.

e En este caso de estudio, la alternativa de compresion que requiere de menor

potencia no es la alternativa mas econdmica.

e El sistema de compresion mas adecuado para las condiciones de proceso del
presente caso de estudio, consiste de dos Compresores Centrifugos, mas una
unidad de respaldo, cada uno de 1904 BHP y manejan un flujo de 1431
ACFM cada equipo.

Recomendaciones:

e Considerar la Disponibilidad de los equipos en la fase de conceptualizacion de

Proyectos de Gas.

e Realizar este tipo de evaluaciones Técnico-Econdmicas permite seleccionar el

esquema de compresion, tipo y numero de compresores mas rentables.
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CAPITULO VII

APENDICES

APENDICE A. Cilculos Tipicos para Determinar la Potencia en BHP de

Compresores Centrifugos (Aplicado al Caso 1).

Los datos suministrados para realizar el presente estudio son los siguientes:

Tabla A.1 Caracteristicas Generales del Sistema de Compresion.

Q Q m Ps sistEmA Pd sistEmA TS sisTEMA
[MMPCND] [ACFM] [Ib/min] [psig / psia] [psig / psia] [°F / °R]
1200/
20 2862 741,8 60/74,7 214 90 /550

1) Tanto para los compresores centrifugos como para los reciprocantes se debe
establecer el nimero de etapas de compresion mediante la ecuacion (20) del marco
teorico.

Pd,. 1214,7psia

Psqe 74,7 psia

16,3 (20)

RCSISTEMA =

2) Con el dato de la relacion de compresion y utilizando la siguiente tabla, se realizd

una primera estimacion del numero de etapas.
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Tabla A.2 Determinacion del nimero de Etapas.

Relacion de Compresion (Rce) Numero de Etapas
Rc <5 1 Etapa
5<Rc=>24 2 Etapas
Rc >25 3 Etapas

Con una relacion de compresion de 16,3 se establece que deben ser 2 etapas.

3) Se debe verificar este nimero, calculando la relacion de compresion optima:

Rco = §/RCgsrema = 3/16,3 = 4 21)

Esa relacion de compresion optima es muy alta, por lo tanto se aumenta el nimero de

etapas de 2 etapas a 3 etapas y se recalcula la relacion de compresion optima.

Rco = §/RCgsrema = 3/16,3 =2.5 (21)

4) El peso molecular, el cual se calcula a partir de la ecuacion (30):

Ib 2027 Ib
bmol Ibmol

MW =ge-MW,, = 0,7-28,96I (30)

aire
Calculos de la 1ra Etapa:

5) Para determinar la constante k de los gases, se utiliza la figura 3 del Capitulo II,

con el dato de la temperatura de succion de 90°F.
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Figura A.1 Estimacion de la relacion de calores especificos a la temperatura de succion de la 1ra

Etapa del Caso 1.
En la figura anterior se puede apreciar que la constante k a la temperatura de succion

tiene un valor de 1,25.

6) Luego se determina el factor de compresibilidad a la succion.
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Figura A.2 Determinacion del Factor de Compresibilidad a la Succion de la 1ra Etapa del Caso 1.
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El factor de compresibilidad a las condiciones de succién es de 0,99 tal como se pudo

observar en la figura anterior.

7) Con la relacion de compresion Optima se determina la presion de descarga de cada
una de las etapas excepto la ultima, puesto que esa presion de descarga es una de las
especificaciones del presente estudio (1214,7 psia). A continuacidon se presenta el

calculo de la presion de descarga para la primera etapa:

d ETAPA

Rco = = Pd,| .erapa = RCO - PS, crapa = 2,5 74,7 psia = 189,3 psia

S ETAPA

8) Para estimar el factor de compresibilidad a la descarga es necesario conocer la
temperatura de descarga, la cual se determina mediante la ecuacion (19) que necesita
de la eficiencia isoentrépica, especificada con los datos suministrados por la siguiente

tabla, tomando en cuenta que el flujo es 2862 ACFM:

Tabla A.3 Rango de flujos para compresores centrifugos y eficiencias isoentropicas o politropicas.

Rango de Flujos en la Eficiencia Politropica Eficiencia Isoentropica

Entrada (ACFM) Promedio Promedio
100-500 0,70 0,67
500-7.500 0,80 0,78
7.500-20.000 0,86 0,83
20.000-33.000 0,86 0,83
33.000-55.000 0,86 0,83
55.000-80.000 0,86 0,83
80.000-115.000 0,86 0,83
115.000-145.000 0,86 0,83
145.000-200.000 0,86 0,83
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Pd k-1/k | M 1,25-1/1,25 »
Ps 74,7 psia
Td=Ts+Ts- =550 +550-

s 0’78

= 694°R/234°F

9) El factor de compresibilidad a la descarga se determina con la figura A.2 sabiendo

que la temperatura de descarga es 234°F.
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Figura A.3. Determinacion del Factor de Compresibilidad a la descarga de la 1ra etapa del Casol.

10) El factor de compresibilidad de la descarga es 0,98 y el de succion es 0,99 para

determinar el factor de compresibilidad promedio se utiliza la ecuacion (15).

_Zs+2d 0,99+0,98

Zavg =0,99 (15)
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11) Con la temperatura de descarga se determina un nuevo valor de k, a una

temperatura promedio entre la temperatura de succion y la temperatura de descarga,
es decir a 162°F
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Figura A.4 Estimacion de k a la Temperatura Promedio entre la Succion y Descarga de la 1ra Etapa

del Caso 1.
De acuerdo con la figura anterior el valor de k a la temperatura promedio es 1,23.

12) La determinacion del cabezal se hace con la ecuacion (12):

(12)

His = 1345 Zavg-Ts (ﬂ](k_wk -
MW (k-1)/k | Ps

(1,23-1)/1,23 .
His - 1545 099550 |(189.3 1|2 42149 PiEID
20,27 (1,23-1)/1,23 | 74,7 Ib
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13) La potencia del gas y las pérdidas mecéanicas que se calculan con las ecuaciones

(16) y (17) respectivamente.

. Ib ) pie.lb
m-His 7418107 . 42149 4) )
- =1215BHP
7, - 33000 0,78 -33000 (16)

Pérd.Mec = Ghp™* =1215"* =17,1BHP (17)
14) Finalmente, la potencia al freno de la 1ra Etapa se calcula con la ecuacion (18):

Bhp = Ghp + Pérd.Mec = (1215 +17,1)BHP = 1232BHP (19)

Calculos de la 2da Etapa:

15) A partir de la segunda etapa de compresion, se toma como la presion de succion
la presion de descarga de la etapa anterior, menos la caida de presion en el enfriador

que se estima de 5 psia, por lo tanto la presion de succion es:

PS, setara = 189,3psia — Spsia = 184,3 psia
16) El enfriador que comunmente se emplea es un aeroenfriador (fin-fan cooler) que
lleva al gas natural hasta una temperatura de 120°F debido a las caracteristicas del

equipo intercambiador de calor y a las condiciones ambientales, es decir, la

temperatura de succion de la 2da etapa es 120°F.
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17) Con los datos de las condiciones de succion se repiten los pasos del 5 al 14 para
determinar la potencia correspondiente a la 2da etapa y se obtienen los siguientes

resultados:

Tabla A.4 Resultados correspondientes a la 2da Etapa de compresion para el Caso 1.

Pd Td .
ks Zs [psia] [’F/°R] 7Zd Zavg His Ghp BHP

Etapa2 1,24 0,97 466,8 267/727 0,96 0,97 43171 1244 1262

Célculos de la 3ra Etapa (Ultima Etapa):
18) Se toma como la presion de succion la presion de descarga de la etapa anterior,

menos la caida de presion en el enfriador (5 psi), por lo tanto la presion de succion es:

PS;,.erapn = 46006.,8 psia — Spsia = 461,8 psia

19) Como se emplea aeroenfriadores (fin-fan coolers) la temperatura de succion de la

3ra etapa es 120°F.

20) La presion de descarga correspondiente a la ultima etapa no se calcula, ya que es
una especificacion del proceso, para este caso de estudio la presion de descarga es

1214,7.

21) Con los datos de las condiciones de succion se repiten los pasos del 5 al 14 para
determinar la potencia correspondiente a la 3ra etapa y se obtienen los siguientes

resultados:
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Tabla A.S Resultados correspondientes a la 3ra Etapa de compresion para el Caso 1.

Pd Td .
Ks Zs [psia] [°F/°R] 7Zd Zavg His Ghp BHP

Etapa3 1,23 0,93 1214,7 273/733 0,96 0,95 44336 1278 1295

22) La potencia requerida para el Caso 1 es la suma de la potencia de cada una de

las Etapas.

n°Etapas

BHP. g = O BHP, jgraen = (1232 41262 +1295) = 3789 BHP
1
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APENDICE B. Cilculos Tipicos para Determinar la Potencia en
BHP de Compresores Reciprocantes (Aplicado al Caso 3).

Los datos suministrados para realizar el presente estudio son los siguientes:

Tabla B.1 Caracteristicas Generales del Sistema de Compresion.

Q Q m Ps sistema  Pdsistema TS sisteEma
[MMPCND] [ACFM] [Ib/min] [psig / psia] [psig / psia] [°F / °R]
1200/
20 2862 741,8 60 /74,7 114 90 /550

1) Se repiten los pasos del 1 al 7 correspondiente a los calculos tipicos para
compresores centrifugos, presentados en la seccion anterior de este Capitulo de

Anexos. En dichos calculos se verifica que:

Tabla B.2 Resultados obtenidos en los primeros 6 pasos de calculo.

N° Etapas Rco MW k@Ts Zs Pdgrapa
[Adim] [Ib/lbmol] [Adim] [Adim] [psia]
3 2,5 20,27 1,25 0,99 189,3

Calculos de la 1ra Etapa:
2) Para estimar el factor de compresibilidad a la descarga es necesario conocer la
temperatura de descarga, la cual se determina mediante la ecuacion (9):

k-1 1,25-1

Td =Ts.| P9 | Zss50.[ 189313 | _gorop Z o0 F ©9)
Ps 74,7

3) Con esa primera estimacion de la temperatura de descarga se calcula una

temperatura promedio entre la temperatura de succion y esta, para determinar un
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valor de k a esa temperatura promedio (Tprom = 146°F), adicionalmente se establece

un factor de compresibilidad para esa temperatura de descarga.
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Figura B.1 Estimacion de k a la Temperatura Promedio entre la Succion y Descarga de la 1ra Etapa

del Caso 3.

El valor de k para esa temperatura promedio entre la succion y descarga es de 1,24.
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Figura B.2 Determinacion del Factor de Compresibilidad a la descarga de la 1ra etapa del Caso 3.
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El factor de compresibilidad correspondiente a la descarga con la primera estimacion

de la temperatura, es de 0,98.

4) Con ese valor de k y de factor de compresibilidad se aplica la ecuacion (10) con el

objeto de obtener una mejor estimacion de la temperatura de descarga.

Td = Ts. ﬂk ‘ZS 550. 189,3 1,24 .0,99

o =665°R =205°F (10)
Ps Zd 74,7 0,98

5) El factor de compresibilidad a esta nueva temperatura de descarga se determina
con la figura 13, dando un valor de 0,98 igual que en el caso anterior, ya que no hubo
una variacion significativa de las temperaturas de descarga.

6) El factor de compresibilidad de la descarga es 0,98 y el de succion es 0,99 para

determinar el factor de compresibilidad promedio se utiliza la ecuacion (15).

Zs+2d 0,99 +0,98
2

Zavg = =0,99 (15)
7) Con la ultima temperatura de descarga se determina un nuevo valor de k, a una
temperatura promedio entre la temperatura de succion y la temperatura de descarga,
es decir a 148°F. Como es una temperatura muy cercana a la primera temperatura

promedio el valor de k sera aproximadamente el mismo que el anterior k = 1,24.

8) Finalmente, la potencia al freno de la Ira Etapa se calcula con la ecuacion (11),
para lo cual se necesita establecer una eficiencia total que depende de la velocidad de
compresor. En el presente caso de estudio se considera compresores reciprocantes de
alta velocidad, ya que actualmente los fabricantes solo diseflan este tipo de
compresores debido a los costos asociados, por lo tanto la eficiencia total (E) es de

0,82 de lo contrario, para una velocidad baja seria 0,85.
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K—1/k
BHP /etapa = 3.03- Zavg '(Qg;sj'(kiilj'[%j'{(z_:) —1} (11)

1,24-1/1,24
BHP /IraEtapa = 3.03-0,99 . 020 |.[_L24 | (14,7} |/ 189,3 —1|=405BHP
0,82 ) (1,24—1) \520) || 74,7

Célculos de la 2da Etapa:

9) A partir de la segunda etapa de compresion, se toma como la presion de succion la
presion de descarga de la etapa anterior, menos la caida de presion en el enfriador que

se estima de 5 psi, por lo tanto la presion de succion es:

PS, qaerara = 189,3 psia — Spsia = 184,3 psia

10) El enfriador que comunmente se emplea es el fin-fan que llevan al gas natural
hasta una temperatura de 120°F puesto que es la temperatura Optima a la cual los
interenfriadores deben enviar el flujo de gas a la siguiente etapa, es decir, la

temperatura de succion de la 2da etapa es 120°F.

11) Con los datos de las condiciones de succidon se repiten los pasos del 5 al 7 para

compresores centrifugos, obteniendo los siguientes resultados:

Tabla B.3 Resultados correspondientes a la 2da Etapa de compresion para el Caso 3.

k@ Ts 7s Pd
[adim] [psia]
Etapa 2 1,24 0,97 466,8

12) Se repiten los pasos del 2 al 8 correspondientes a la Ira etapa de compresores

reciprocantes, para obtener lo siguiente:
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Tabla B.4 Resultados correspondientes a la 2da Etapa de compresion para el Caso 3.

IraTd 1raZd @lTr;rl;m 2daTd  2daZd @sz;‘rl;m Zavg oo
(EPR] fadim] €0 BT PF/OR] [adim] SR [adim]
Etapa2 234/694 096 123  237/697 0,96 123 097 39

Célculos de la 3ra Etapa (Ultima Etapa):

13) Se toma como la presion de succion la presion de descarga de la etapa anterior,

menos la caida de presion en el enfriador (5 psi), por lo tanto la presion de succion es:

PS.emapa = 460,88 psia — 5psia = 461,8 psia

14) Como se emplea aeroenfriadores (fin-fan coolers) la temperatura de succion de la

3ra etapa es 120°F.

15) La presion de descarga correspondiente a la ultima etapa no se calcula, ya que es

una especificacion del proceso, para este caso de estudio la presion de descarga es

1214,7 psia.

16) Con los datos de las condiciones de succion se repiten los pasos del 5 al 7 para

compresores centrifugos, obteniendo los siguientes resultados:

Tabla B.5 Resultados correspondientes a la 3ra Etapa de compresion para el Caso 3.

k@ Ts 7Zs Pd
[adim] [psia]
Etapa 3 1,24 0,93 1214,7
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17) Se repiten los pasos del 2 al 8 correspondientes a la Ira etapa de compresores

reciprocantes, para obtener lo siguiente:

Tabla B.6 Resultados correspondientes a la 3ra Etapa de compresion para el Caso 3.

IraTd 1raZd @lTr;rl;m 2daTd  2daZd @sz;‘rl;m Zavg oo
(FPR] fadim] €0 BT PF/OR] [adim] SR [adim]
Etapa2 239/699 093 122  238/698 0,92 122 093 395

18) La potencia requerida para el Caso 3 es la suma de la potencia de cada una de las
Etapas.

n°Etapas
BHP, g = D BHP, crapn = (405 +396 +395) = 1196BHP

1
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APENDICE C. Cilculos Tipicos para Determinar el VAN

Valor Actual Neto (Aplicado al Caso 1).

1) A través de la siguiente figura, sabiendo que el compresor es centrifugo y que

requiere de 3782 BHP se determina el costo de referencia del Equipo.

Cast, 51,000

RS pu— [ oo P [ 1

N Y 1T Y ] T 2 . N S W Gl | O M e

s} L. e

1 m 20 B} B 100 Fo 400 E00 BOO V00D 7000 4000 G000 10000
Harsapawar

Figura C.1 Determinacion del Costo del Equipo.
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El costo de referencia del equipo de acuerdo con la grafica anterior es de 800.000

USS.

2) Para actualizar el costo del equipo se utiliza el indice de costo para ese afio que es
de 320 y el indice de costo actual de la “Chemical Engineering Plant Cost Index”, que
para compresores es de 842,9 en el mes de Marzo 2008. A continuacion se tiene el

calculo a través de la ecuacion (28):

Costo ,o; = COStOer :Ai =800.000 USS$- 8:22(’)9

REF

=2.107.250 US$

3) Con el dato del costo actual del equipo se determinan los costos de Instalacién
utilizando la ecuacion (27) y tomando en cuenta el factor de modulo y los factores

varios correspondientes.

Tabla C.1 Factores para el Calculo de los Costos de Instalacion.

Factor de Factor de Factor de Correccion
Modulo Turbina a Gas Motor a Gas de Presion
0,16
2,15-3,1 1,13 1,41 P—d
1000

Para el Caso 1, que utiliza un compresor centrifugo operativo, le corresponde el factor
de mddulo mas bajo, es decir 2,15 y como su elemento impulsor es la turbina a gas se
toma en cuenta el factor correspondiente. Con respecto a la presion de descarga, es de

1214,7 psia, por lo tanto, se aplica una correccidon por presion.

1214,7%'

Costolns = CostoE - F mod-: F 505 = 2.107.250US$-2,15-1,13- 1000 =5.301.972 US$
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El costo de Instalacion incluyendo la unidad de respaldo, es el doble del costo antes
presentado. Como se trata de dos compresores con las mismas caracteristicas, el costo

de instalacion es de 10.603.943 USS.

4) Para determinar los costos de operacién y mantenimiento se tomaron datos de los
antecedentes presentados en el capitulo I, en donde se establece que para

Compresores Centrifugos este costo es de 0,004 US$/BHP-h (Potter, 2005).

Como es un costo del afio 2005 en EEUU, se le aplico la ecuacion (29), para obtener
un costo aproximado para el afio 2008 (el periodo es de 3 afios). La inflacion
correspondiente es del 2%.

US$

Fn=VP-(1+if ) = 0,004 uss
BHP

BHP -h

- -(1+0.02) =0.0042

5) Se conoce que la potencia requerida por el compresor del Caso 1 es de 3782 BHP
y que el sistema estd operativo las 24 horas del dia, los 365 dias del afio, es decir
8760 horas al afo, por lo tanto, el costo de operacion y mantenimiento para este tipo

de compresor es de:

CostoOP & Mant = 0,0042 US$
BHP

- -3782 BHP -8760h =140.633 US$

Incluyendo la unidad de respaldo el costo de operacion y mantenimiento es el doble

del costo antes presentado, es decir 281.265 USS.
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6) Los costos de mantenimiento mayor se estimaron como un 20% del costo inicial
del equipo y las labores de mantenimiento mayor se realizan cada 4 afos para los
equipos operativos y cada 6 afios para los equipos de respaldo. El 20% del costo del
equipo en estudio es 421.450 USS$, que corresponde al costo de mantenimiento

mayor.

7) Para el calculo del VAN no se toma en cuenta el término de los ingresos, solo se
consideran los egresos puesto que este tipo de evaluaciones para la seleccion del
sistema mas beneficioso desde el punto de vista economico, se realiza en funcioén de
cual sistema de compresion genera menores costos, es decir, el sistema que presente
el VAN menos negativo. La ecuacidon que permite calcular el Valor Actual Neto es la

(26):

S In—En
VAN = B
20

Con respecto a la tasa de descuento, se fijo de acuerdo a criterios establecidos por la
empresa Vepica para la estimacion de costos, donde se toma como base la tasa
LIBOR (5,35%) y una tasa de riesgo del 5%, utilizando la ecuacion (31) se obtiene la

siguiente tasa:

TasaDesc = (1+ T, gor ) (1 + Trgsso )= 1 = (14 0,0535)-(1+0,05)-1=11%

El VAN se determina para un periodo de 20 afos, ya que representa la vida util

aproximada de los compresores.
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En el siguiente diagrama se puede ver la distribucion de los flujos de efectivo durante

el periodo de estudio, para el calculo del VAN.

¢ Los costos de instalacion incluyendo la unidad de respaldo, se toman en cuenta en

el periodo “0”.

e Los costos de Operacion y mantenimiento se toman en cuenta en todos los periodos

excepto en el periodo “0”.

e Los costos de mantenimiento mayor para equipos operativos se realizan cada 4
afios, es decir, se consideran en el periodo 5, 10 y 15. Como es cada 4 afios el
siguiente periodo en el cual se debe realizar estas labores de mantenimiento es en el
20, pero como se trata del Gltimo afio de vida util para el compresor no se realiza

este tipo de mantenimiento.

e Para los equipos de respaldo las labores de mantenimiento mayor se realizan cada 6

afios es decir en el periodo 7 y 14.

Finalmente, sustituyendo todos esos flujos de efectivo (Egresos) en la ecuacion (26),

para determinar el VAN, se tiene:

—10.603.943 —281.265 —281.265 —281.265 —281.265 —281.265+ (—421.450)

VAN = + + + + +
(1+o0,11)°  (+011) (@+o011)}* (@+011) (1+011)* (1+0,11)
L1265 281265+ (C421450) L Z281265 1007 Uss
(1+0,11) (1+0,11) (1+0,11)
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APENDICE D. Labores de Mantenimiento Tipicas para Compresores

Centrifugos y Compresores Reciprocantes

(Datos Suministrados por Fabricantes).
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