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PROLOGO

En vista del creciente costo y cada vez menor disponibilidad de recursos de
combustibles fosiles convencionales en el futuro, es muy importante que los ingenieros
estudien cuidadosamente la manera en que podrian aumentar la eficiencia en la utilizacion
de la energia.

Esto ha motivado la continua busqueda de eficiencias térmicas mas altas, lo que ha
originado algunas innovaciones en los ciclos térmicos basicos de generacion de potencia.
Entre ellos, se encuentra de manera predominante los ciclos de potencia que se componen
de dos ciclos independientes conocidos como ciclos combinados donde el calor rechazado
por un fluido se emplea como la entrada de calor para el otro fluido que opera a una
temperatura inferior.

Es conveniente desde el punto de vista de la ingenieria, aprovechar las
caracteristicas deseables del ciclo de turbina de gas a altas temperaturas y usar los gases de
escape de alta temperatura como la fuente de energia en un ciclo inferior, como el ciclo de
potencia de vapor.

Los recientes desarrollos en la tecnologia de las turbinas de gas han hecho al ciclo
combinado de gas-vapor de una economia muy atractiva. El ciclo combinado aumenta la
eficiencia sin incrementar de modo apreciable el costo inicial. En consecuencia, muchas
plantas de potencia nuevas operan con ciclos combinados, de tal forma que muchas plantas
de vapor o de turbinas de gas se estan convirtiendo en plantas de potencia de ciclo
combinado. Se tiene conocimiento en la actualidad de eficiencias térmicas por encima de
50 por ciento como resultado de esta aplicacion.

En el presente trabajo se realiza un analisis, desde el punto de vista termodinamico,
del disefio de centrales eléctricas de ciclo combinado. Este trabajo constituye un primer
paso y un aporte a la linea de investigacion que se viene desarrollando en el sector térmico
del area de Ingenieria Mecanica-Eléctrica de la universidad de Piura; un estudio sobre
generacidn térmica de energia eléctrica a cargo del Ing. Rafael Saavedra.

Deseo expresar mi agradecimiento a todas aquellas personas que, de un modo u
otro colaboraron con el desarrollo del presente trabajo, de manera muy especial al Ing.
Rafael Saavedra gestor de la presente tesis y sobretodo al Ing. Martin Flores, por el gran
apoyo, sugerencias oportunas y tiempo brindado durante el desarrollo de la misma.



RESUMEN

El objetivo del presente trabajo es ofrecer a los alumnos y personas interesados un
estudio y evaluacion, desde el punto de vista termodindmico, del disefio de centrales
eléctricas de ciclo combinado, concepto que en la actualidad viene predominando en las
modernas centrales de generacion térmica de energia eléctrica.

Se elabora un programa, como herramienta de sustento, para el desarrollo del
presente analisis. Dicho programa permite encontrar las prestaciones de disefio de
centrales de ciclo combinado desde las méas simples (un nivel de presion) hasta las méas
sofisticadas (tres niveles de presidén con recalentamiento intermedio). El programa de
calculo denominado “ciclocombinado” ha sido hecho en plataforma Matlab 5.3 de la
MathWorks. En este se pueden visualizar los parametros termodinamicos asi como los
perfiles de temperatura de disefio de la central de ciclo combinado.

Este trabajo constituye un primer paso en el estudio de centrales térmicas de ciclo
combinado para generacion eléctrica, fundamentada en el analisis termodinamico. Ademas
es un material de consulta que permite una mayor comprension del analisis de este tipo de
centrales de generacion termoeléctrica.
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INTRODUCCION

En la actualidad, el Per( viene atravesando por un proceso de cambios importantes
en los diferentes sectores referentes al desarrollo en general. El sector eléctrico no ha sido
la excepcion de este desarrollo. La demanda de energia ira en aumento, por lo cual sera
necesario incrementar el potencial con la finalidad de poder atender el nuevo mercado
eléctrico.

Con costos de combustibles en aumento y escasez de fuentes de energia, es
prudente maximizar la energia obtenida de los combustibles. Las centrales eléctricas de
ciclo combinado cumplen con este objetivo, siendo las mas importantes desde el punto de
vista industrial, las méas difundidas y ademas con mayor eficiencia termodindmica. Las
centrales de ciclo combinado representan hoy indiscutiblemente la mejor tecnologia para la
produccién de energia eléctrica con gas natural como combustible en términos de
eficiencia, de emisiones y de costos (tanto de inversidn como operativos) y ha sido en el
ultimo decenio protagonista de una real y propia revolucién en la industria termoeléctrica,
razén por la cual muchas plantas con turbinas de gas o de vapor se estan transformando en
plantas de potencia de ciclo combinado.

En nuestro pais no viene siendo aplicada esta tecnologia. La generacion térmica de
energia eléctrica, viene siendo atendida con turbinas de gas, las cuales podrian ser
repotenciadas a centrales de ciclo combinado, aprovechando de esta forma la gran cantidad
de energia contenida en los gases de escape que hasta hoy viene siendo desechada al medio
ambiente. Asimismo dentro de algunos afios, el gas natural serd el mas usado debido a las
grandes reservas existentes en Camisea, y como es sabido es el combustible ideal de las
centrales eléctricas de ciclo combinado.

El presente trabajo pretende mostrar un estudio, desde un punto de vista
termodinamico, del disefio de centrales eléctricas de ciclo combinado, poniendo especial
énfasis en el generador de vapor por recuperacion de calor en el cual se recupera la energia
de los gases de escape de la turbina de gas. Asimismo se elabora un programa, como
herramienta de sustento para el presente trabajo. El trabajo esta dividido en cinco capitulos
y cuatro apéndices, los cuales se desarrollan de la siguiente manera: El capitulo | describe
en forma general las centrales eléctricas de ciclo combinado. El capitulo Il trata al
generador de vapor por recuperacion de calor, asi como las variables termodinamicas que
determinan su disefio. EI capitulo I11 toma en cuenta las consideraciones y parametros que
se deben tener en cuenta al momento del disefio de la central de ciclo combinado. Los
capitulos 1V y V muestran el analisis termodindmico de todas las ecuaciones utilizadas
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para la elaboracion del programa y los resultados que se obtienen de la aplicacion del
mismo respectivamente. Finalmente se presentan las conclusiones y recomendaciones que
resultan del estudio.



CAPITULO 1

NOCIONES GENERALES SOBRE CENTRALES ELECTRICAS DE CICLO
COMBINADO!

1.1 Introduccién

Las centrales eléctricas de ciclo combinado se disefian con el propdsito de
aprovechar al maximo el calor sobrante contenido en los gases de escape de las turbinas de
combustion, logrando asi eficiencias nunca antes obtenidas en algun otro proceso térmico.
Estas plantas se conciben en forma de instalaciones destinadas exclusivamente a la
produccién de corriente eléctrica o como instalaciones que suministran electricidad y calor
de proceso para el consumo industrial o publico.

En el curso de los ultimos afios las centrales eléctricas de ciclo combinado con
turbinas de vapor y de gas han conseguido una gran aceptacion a nivel mundial. Hoy en dia
la potencia total de pedidos anuales de centrales de ciclo combinado en todo el mundo
viene adquiriendo un gran crecimiento en el mercado eléctrico.

El gran éxito alcanzado por estas se debe a los considerables progresos en los
distintos campos tecnolégicos. A ello ha contribuido principalmente de manera decisiva el
desarrollo de las turbinas de gas. Gracias a las mejoras en los materiales y tecnologias de
refrigeracion, fue posible aumentar fuertemente la temperatura de entrada a la turbina de
gas, lo que explica su alto rendimiento. En el campo de la combustion, las ultimas
tecnologias de quemadores han permitido reducir las emisiones de éxidos de nitrogeno
(NOy) a niveles muy bajos. Asimismo el lado vapor con circuitos mejorados, como
evaporacion de tres niveles de presion y turbinas de vapor mas compactas con rendimiento
elevado, ha prestado su contribucion a una utilizacion mejor del combustible.

! La informacién del presente capitulo ha sido extraida de la siguiente bibliografia:
e CENGEL, Yunus A.; BOLES, Michael A. "Termodinamica™.

FAIRES, Virgil Moring; SIMMANG, Clifford Max. "Termodinamica".

Revista de Combustién & Clinkerizacion.

Revista técnica ABB N° 8.

SAWYER, John W. "Sawyer's gas turbine engineering handbook".
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1.2 Ciclo combinado

1.2.1 Definicidén

Un ciclo combinado es un sistema termodinamico que comprende dos o mas ciclos
de potencia, cada uno usando un fluido de trabajo diferente. Combinando dos ciclos de
potencia independientes puede resultar en mayor eficiencia que operando cada ciclo
independientemente. Para alcanzar mayor eficiencia que cualquiera de los ciclos operando
independientemente, los dos ciclos deben intercambiar energia. El ciclo Brayton® para
turbinas de gas y el ciclo Rankine® para turbinas de vapor son dos ciclos que se
complementan uno al otro para formar ciclos combinados eficientes. El ciclo Brayton tiene
una fuente a alta temperatura y desecha calor a una temperatura tal que puede ser fuente de
energia o suplemento de la fuente de energia para el ciclo Rankine en un ciclo combinado.

Los fluidos de trabajo méas usados para ciclos combinados son aire y vapor. Otros
fluidos de trabajo (fluidos organicos, vapor de potasio, vapor de mercurio y otros) han sido
aplicados en una escala limitada. Los ciclos combinados de vapor y aire han alcanzado
aplicacion comercial muy amplia debido a que:

o alta eficiencia térmica es alcanzada porque los dos ciclos son termodinamicamente
complementarios, puesto que calor es desechado por el ciclo Brayton (turbina de
gas) a un nivel de temperatura que puede ser luego usado en el sistema de vapor
con el ciclo Rankine.

¢ |os dos fluidos de trabajo son aire y agua los cuales son disponibles en abundancia,
son baratos y no son toxicos y

e el equipo para estos dos ciclos viene siendo producido por muchos fabricantes.

1.2.2 Reseiia histdrica

El desarrollo comercial de ciclos combinados con turbinas de gas y de vapor han
avanzado en paralelo con el desarrollo de las turbinas de gas. La primera turbina de gas
instalada en los Estados Unidos para generacion eléctrica en un ciclo combinado fue una
turbina de 3.5 MW, de la cual se empled la energia de los gases de escape para calentar el
agua de alimentacion de una unidad de vapor convencional* de 35 MW. La turbina de gas
es mostrada en la figura 1.1 y el economizador por recuperacion de calor es mostrado en la
figura 1.2. Este sistema entr0 en servicio en junio de 1949, y un sistema similar fue
afiadido a esta estacion en 1952, tal como se muestra en el diagrama esquematico de la
figura 1.3.

Muchos sistemas de generacion de potencia con ciclo combinado instalados en los
afios 1950 y 1960 incluyeron calderos convencionales. Estos sistemas fueron basicamente
adaptaciones de plantas de vapor convencionales utilizando los gases de escape de turbinas
a gas como aire de combustion para el caldero. La eficiencia de este tipo de ciclos
combinados era aproximadamente 5 a 6% mayor que aquel de una planta de vapor
convencional similar.

2 El ciclo Brayton es el ciclo ideal para los motores de turbinas de gas.

® El ciclo Rankine es el ciclo ideal para los ciclos de potencia de vapor.

* Unidad de vapor convencional hace referencia a una central eléctrica con turbina de vapor que quema
combustible para generar su vapor.
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Fig.1.1: Turbina de gas en el primer ciclo combinado para generacién de
potencia.

———

Fig.1.2: Economizador del primer ciclo combinado.
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Fig.1.3: Diagrama del primer ciclo combinado para generacion de potencia.

Durante el afio 1960 el ciclo combinado tipo recuperacion de calor® se volvié el tipo
dominante. Su aplicacion inicial fue en ciclos de potencia y calor en donde la razon de
potencia a calor fue favorable a muchos procesos quimicos y petroquimicos. Un pequefio
namero de ciclos combinados tipo recuperacion de calor fueron instalados en el afio 1960.
Cuando turbinas de gas por encima de 50 MW de capacidad fueron introducidas en el afio
1970, el ciclo combinado por recuperacion de calor experiment6 un rapido crecimiento en
aplicaciones de utilizacion eléctrica. Estos han desarrollado en los mas eficientes sistemas
de generacion de potencia encendidos por combustibles fosiles.

El ciclo combinado por recuperaciéon de calor es el mas ampliamente usado hoy
para generacion de potencia y cogeneracion®. Para aplicaciones de generacion de potencia
los ciclos combinados por recuperacion de calor “sin encendido”’ son los mas eficientes
debido a sus componentes modulares que proporcionan un bajo costo instalado, haciendo
que estas plantas de potencia sean muy econémicas. Ciclos combinados por recuperacion
de calor sin encendido son también extensivamente usadas para aplicaciones de potencia y
calor, pero la eficiencia de estos sistemas puede ser mejorada por combustion adicional de
combustible en el caldero por recuperacion de calor.

® El ciclo combinado tipo recuperacion de calor, es aquel en el cual los productos de combustion desechados
por el ciclo gas son usados para generar el vapor requerido por el ciclo vapor. Este concepto viene mejor
definido en el apartado 1.2.3.

® Cogeneracion cuando los productos de combustion son aprovechados no sélo para generar electricidad sino
también para generar entrada de energia en forma de calor, llamada calor de proceso.

’ Unidades sin encendido, llamadas también “unfired”, son aquellas que recuperan sélo la energia de los
gases de escape de la turbina de gas, sin usar combustible adicional.



1.2.3 El ciclo combinado gas-vapor

Es la variante mas difundida y significativa, consiste en el acoplamiento de una
turbina de gas con un ciclo de vapor de agua, en el cual el calor entrante en el ciclo de
vapor es obtenido por recuperacion térmica efectuada a los productos de combustion
descargados por la turbina de gas. En la figura 1.4 se muestra este principio. En esta
esquematizacion se distingue muy bien el rol del ciclo "superior" de gas, que opera a la
temperatura mas elevada, y del ciclo "inferior" de vapor, sobrepuesto al anterior, que
utiliza el calor descargado al nivel termodinamicamente inferior.

4&7 CALDERA DE RECUPERACION T

TURBOGAS

W

TURBINA DE
VAPOR

2

Fig.1.4: Esquema simplificado de un ciclo combinado sin combustion suplementaria.

El esquema de la figura 1.4, el mas simple e inmediato, es caracterizado por una
separacion fisica neta entre el gas y el vapor, constituida por la pared de tubos de la caldera
de recuperacion, y por tanto excluye cualquier interaccién y mezcla entre los dos fluidos.
No esta presente introduccion alguna de calor del exterior sino sélo aquella de la turbina de
gas misma: este ciclo viene llamado "unfired", no siendo prevista combustion alguna que
interese directamente al ciclo de vapor.

1.2.4 Ciclos de potencia del ciclo combinado

Estd conformado como hemos visto anteriormente por dos ciclos: el ciclo de
potencia de la turbinas de gas y el ciclo de potencia de la turbinas de vapor. Procedemos a
continuacion a examinar con més detalle cada uno de estos.



1.2.4.1 El ciclo de potencia de turbinas de gas

1.2.4.1.1 El ciclo Brayton

Las turbinas a gas operan en un ciclo abierto como se muestra en la figura 1.5(a). El
aire que entra al compresor aumenta de presion, luego pasa al combustor donde se efectla
la ignicion o quema del combustible, y este proceso eleva la temperatura de los gases
producto de la combustion, los cuales entran luego a la turbina en donde se expanden
realizando trabajo. Por Gltimo tales gases salen de la maquina y escapan a la atmosfera.

Combustible
. Productos de Calentador
Aire L
combustion
2 3 2 3
Combustor
Compresor Turbina
Compresor Turbina
- J\/\/\/’ -
1 4 Enfriador
@) (b)

Fig.1.5: Disposiciones de sistemas con turbina de gas: (a) ciclo abierto y
(b) ciclo cerrado.

El ciclo Brayton estandar de aire es el ciclo ideal para una turbina de gas como
sistema cerrado segun se ve en la figura 1.5(b). En este caso los procesos de compresion y
expansion permanecen iguales, pero el proceso de combustion se sustituye por un proceso
de adicion de calor a presién constante de una fuente externa y el proceso de escape se
reemplaza por uno de rechazo de calor a presion constante hacia el aire ambiente. Esta
integrado por cuatro procesos internamente reversibles:
= 1-2 Compresion isentropica (en un compresor).
= 2-3 Adicién de calor a presién constante.
= 3-4 Expansion isentropica (en una turbina).
= 4-1 Rechazo de calor a presion constante.

Los diagramas T-s y P-v de un ciclo Brayton ideal se muestran en la figura 1.6. Se
debe tener en cuenta que los cuatro procesos del ciclo Brayton se ejecutan en dispositivos
de flujo permanente®.

8 Proceso de flujo permanente o estacionario es aquel en el cual: (i) el gasto de cada corriente que entra y sale
del sistema es constante, (ii) no hay ni acumulacion ni disminucion de energia dentro del sistema y (iii) el
estado de la sustancia de trabajo en cualquier punto del sistema, permanece constante.
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Fig.1.6: Diagramas T-s y P-v de un ciclo Brayton ideal.

La eficiencia de un ciclo Brayton ideal depende de la relacion de presiones de la
turbina de gas "rp" segun la siguiente expresion:

1

Nt Brayton =1~ (I’p )k_}l/(

se observa que la eficiencia aumenta con este parametro, lo que es valido también en el
caso para las turbinas de gas reales. En la figura 1.7 se muestra el comportamiento de este
parametro.

A
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’ presiones
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0.2 .
turbinas de gas

0.1

- rp
5 10 15 20 25

Fig.1.7: Eficiencia térmica de un ciclo Brayton ideal como una funcidn de la relacion de
presiones.
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Por otro lado, la temperatura mas alta en el ciclo se presenta al final del proceso de
combustion (estado 3) y estd limitada por la temperatura maxima que los alabes de la
turbina pueden soportar. Esto limita también la relacion de presiones del ciclo. Para una
temperatura de entrada fija de la turbina, la salida de trabajo neto del ciclo aumenta con la
relacion de presiones, alcanza un maximo y después empieza a disminuir como se muestra
en la figura 1.6(b). En consecuencia debe haber un compromiso entre la relacion de presion
y la salida de trabajo neto. En muchos disefios comunes la relacion de presiones varia de
11 al6.

1.2.4.2 Ciclo de potencia de turbinas de vapor

1.2.4.2.1 El ciclo Rankine

El ciclo Rankine se ilustra en la figura 1.8 en los planos pv y Ts. El vapor sale de la
caldera, por ejemplo, en el estado 1, es conducido a la maquina sin pérdidas (ciclo ideal),
se expande isentropicamente en la turbina de vapor ideal hasta el estado 2, y pasa luego al
condensador. El agua de circulacion condensa el vapor a liquido saturado en 3, desde
donde se bombea isentropicamente al generador de vapor en el estado de liquido
comprimido a subenfriado. Por lo general entra al economizador del generador de vapor
antes de ingresar al tambor de la caldera. Observe el proceso irreversible de mezcla de
agua fria a la temperatura tg con el agua caliente de la caldera a la temperatura t;=t;. El
liquido comprimido en B se calienta hasta la saturacion en 4, después de lo cual se
convierte en vapor saturado al llegar a 1, y se repite el ciclo. Si el vapor se sobrecalienta
antes de que salga del generador, el ciclo Rankine correspondiente seria e-f-3-B-4-e.

A
p A
e
|
/
Il
N
4 a
[}
|
[}
ctBl4 B 21
J
3 f
|
[}
[}
[}
[}
|
N > : >
a Vv m n k S
(b)

Fig.1.8: Diagramas T-s y P-v de un ciclo Rankine ideal.
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El ciclo ideal Rankine no incluye ninguna irreversibilidad interna y estd compuesto
por los siguientes cuatro procesos:
= 1-2 Compresion isentropica en una bomba.
= 2-3 Adicién de calor a presion constante en una caldera.
= 3-4 Expansion isentropica en una turbina.
= 4-1 Rechazo de calor a presion constante en un condensador.

Se debe tener en cuenta que los cuatro procesos del ciclo Brayton se ejecutan en
dispositivos de flujo permanente. Una poderosa ventaja de los sistemas ciclicos de dos
fases es que el fluido que se impulsa desde baja presion hasta alta presion esta en la fase
liquida, y el costo de bombear un liquido es considerablemente menor que el de comprimir
y manejar una sustancia gaseosa.

1.2.4.2.2 El ciclo ideal Rankine de recalentamiento

La mejora en la eficiencia térmica de un ciclo Rankine por el uso de expansion de
vapor sobrecalentado se observa en el apartado anterior. Desafortunadamente, la expansion
completa en un ciclo Rankine desde la entrada hasta la salida (proceso a-b-c, de la figura
1.9) normalmente no ocurre y el vapor no permanece siempre seco; tarde o temprano el
punto de estado debe cruzar a la region bifésica (himeda) para aprovechar la baja presion
de salida.

TA

QD
N
Q.\\

D

o
N e !

>
S
Fig.1.9: Diagramas T-s de un ciclo Rankine ideal de recalentamiento.

Si en el punto b, de la figura 1.9, se recalienta el vapor saturado (con frecuencia se
dice mas concretamente que se resobrecalienta) a su temperatura inicial de entrada, en vez
de la region humeda en c, la expansion subsiguiente d-e-f cruzara hasta la region humeda
en e. Un menor periodo de expansion en la region bifasica e-f, en comparacion con b-c, en
la cual no se aprovecha el recalentamiento. Una regla empirica para un buen disefio, indica
que debe mantenerse el limite de humedad del vapor en la descarga de la maquina en no
maés del 15% (de liquido), punto f de la figura 1.10.

La temperatura de recalentamiento es muy cercana o igual a la temperatura de
entrada a la turbina. Recuerde que el Unico propdsito del ciclo de recalentamiento es
reducir el contenido de humedad del vapor en las etapas finales del proceso de expansion.
Si hubieran materiales que soportaran temperaturas tan altas, no habria necesidad del ciclo
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de recalentamiento. Una ventaja adicional del recalentamiento esta en la mayor energia que
se obtiene a partir de cada unidad de masa de sustancia operante que pasa por la maquina.
Debido a dicho efecto, cada unidad de masa de operante produce mas trabajo por la adicién
de la energia de resobrecalentamiento.

1.2.4.3 Desviacion de los ciclos de potencia de vapor reales respecto de los
ideales

1.2.4.3.1 Desviacion del ciclo de turbina de gas real del ideal

Los ciclos de turbina de gas reales difieren del ciclo de Brayton ideal por varias
razones. Por un lado, cierta disminucion de presion durante los procesos de adicion y
rechazo de calor es inevitable. Mas importante, la entrada de trabajo real al compresor sera
mayor y la salida de trabajo real de la turbina serd menor debido a irreversibilidades como
la friccion y las condiciones de operacién de no cuasiequilibrio® de estos dispositivos. Sin
embargo, la desviacion del comportamiento real del compresor y la turbina respecto del
comportamiento isentrépico idealizado puede explicarse con precision, si se utilizan las
eficiencias adiabaticas de la turbina y el compresor, definidas como:

w, _h —h,y
Uczishl h2
W, 1~ '2a
w h, —h
771_:761; 3 4a
W h3_h4s

donde los estados 2a y 4a son los estados de salida reales del compresor y turbina,
respectivamente, y 2s y 4s son los estados correspondientes para el caso isentrépico, como
se ilustra en la figura 1.10

TA

Caida de presion

durante la adicién R

de calor

Caida de presién
durante el rechazo
de calor

>
S

Fig.1.10: Diagramas T-s de un ciclo Brayton real.

® Operacion de cuasiequilibrio supone que el sistema se halla equilibrado en cada punto mientras pasa del
estado inicial al estado final.
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1.2.4.3.2 Desviacion del ciclo de potencia vapor real del ideal

El ciclo de potencia de vapor real difiere del ciclo ideal Rankine, como se ilustra en
al figura 1.11a, debido a las irreversibilidades en diversos componentes. La friccion del
fluido y las perdidas de calor indeseables hacia los alrededores son las dos fuentes mas
comunes de irreversibilidades.

La friccion del fluido ocasiona caidas de presion en la caldera, el condensador y las
tuberias entre diversos componentes. Como consecuencia, el vapor sale de la caldera a una
presion un poco menor. Ademas, la presion en la entrada de la turbina es un poco menor
que la de la salida de la caldera debido a la caida de presion en los tubos conectores. La
caida de presion en el condensador usualmente es muy pequefia. Para compensar estas
caidas de presion, el agua debe bombearse a una presion mas alta que la que el ciclo ideal
requiere. Para ello es necesario una bomba mas grande y una entrada de trabajo superior a
la bomba.

TA CICLO IDEAL TA
Irreversibilidad )
en la bomba Caida de presion
en la caldera
23
[
I
_____ \ Irreversibilidad
4 ! enla turbina
-
1
I
________ IN 4
Caida de presién en
el condensador
> >
S
€Y (b)

Fig.1.11: Diagramas T-s de un ciclo Rankine real.

La otra fuente de irreversibilidad es la pérdida térmica del vapor hacia los
alrededores cuando este fluye por varios componentes. Para mantener el mismo nivel de
salida neta de trabajo, es necesario transferir mas calor al vapor que esta en la caldera para
compensar esas pérdidas térmicas indeseables. Como consecuencia la eficiencia del ciclo
disminuye.

De particular importancia son las irreversibilidades que suceden dentro de la bomba
y la turbina. Una bomba requiere una entrada de trabajo mayor y una turbina produce una
salida de trabajo mas pequefia como consecuencia de las irreversibilidades. En condiciones
ideales, el flujo por estos dispositivos es isentrépico. La desviacion de las bombas y
turbinas reales de las isentropicas se compensa exactamente empleando las eficiencias
adiabaticas, definidas como:

S

UP:Wrzhza_hl

w, h,,—h
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w hs B h4a

N =—"=

W h3 - h4s
Donde los estados 2a y 4a son los estados de salida reales de la bomba y la turbina
respectivamente, y 2s y 4s son los estados correspondientes para el caso isentropico segun

se puede ver en la figural.11b

1.3 Propiedades y ventajas del ciclo combinado

Entre las propiedades y ventajas de esta moderna técnica de instalaciones de
centrales térmicas tenemos a continuacion:

1.3.1 Gran flexibilidad en el uso de combustibles
Las centrales de ciclo combinado presentan una gran flexibilidad respecto al
combustible debido a que pueden utilizar practicamente todos los combustibles liquidos y

gaseosos, es decir tienen la capacidad de utilizar una variedad de combustibles que van
desde el gas natural, diesel N°2, hasta el gas de carbon.

» Gas natural: combustible ideal en grandes cantidades

Una razén importante del éxito de las instalaciones de ciclo combinado se debe al
gas natural, combustible disponible en grandes cantidades en muchos lugares del mundo.
El gas natural es el término genérico aplicado a la mezcla de hidrocarburos en fase gaseosa
que ocurre en acumulaciones subterrdneas naturales, denominadas reservorios. EI metano
(CH4) es su principal componente, aunque su composicion puede incluir cantidades
variables de otros hidrocarburos y de sustancias que nos son hidrocarburos. El gas natural
es tratado en plantas donde se separan el gas seco y los liquidos del gas natural, mediante
procesos de refrigeracion y de presion.

Desde el punto de vista técnico el gas seco es el combustible ideal para las turbinas
a gas, ya que por carecer de contaminantes (azufre, sodio y/o vanadio), es el unico
combustible hidrocarburo capaz de impactar los &labes de las turbinas de gas sin crear
problemas metaltrgicos. Similarmente desde el punto de vista ecoldgico, el gas se
constituye en el combustible ideal ya que conlleva las méas reducidas emisiones
contaminantes; de hecho no hay SO, y la emisién de CO; es la mitad de la que seria
emitida al medio ambiente si se empleara petrdleo residual y tres veces menor cuando se le
compara con la cantidad emitida si se empleara carbdn mineral. Otro atractivo desde el
punto de vista de la ingenieria es que una termoeléctrica de ciclo combinado de gran
capacidad alcanza las mas alta eficiencia térmica en el uso del combustible y tiene mucha
menor dimensién que una carboeléctrica. En la tabla 1.1 se resumen las ventajas del gas
seco respecto a otros combustibles.
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Tabla 1.1: Ventajas del gas seco sobre otros combustibles®.

Combustibles a sustituir
Condiciones
Gas seco Carbon Residual Diesel

Limpieza kk ko * *ok ek
Contaminacion Hkkk * * -
Equipo silencioso Fkkk ok Fokk *
Simplicidad de equipo FkkK * *xk ok
Facilidad de control falataiated * Fokk Hk
Control derrames / mermas falakaiall * *k *k
Seguridad de suministro falalalel * *k *x

*: Indica porcentaje de ventaja.

» Posibilidad de adaptacién a otros combustibles

Incluso para paises sin yacimientos de gas natural y sin posibilidades de
importacion de liquidos del gas natural, las centrales de ciclo combinado representan una
alternativa interesante para la produccion de energia. Dichas centrales pueden en efecto
explotarse igualmente con otros combustibles, como el fuel pesado, el petréleo bruto,
productos secundarios de la refineria del petréleo y combustibles provenientes de la
gasificacion del petrdleo y del carbon. Esta aptitud de adaptacion a diferentes combustibles
disminuye la dependencia de los explotadores de centrales térmicas de una sola fuente
energética. En caso de dificultades de aprovisionamiento, las instalaciones pueden
adaptarse sin problema a otro combustibles.

1.3.2 Propicias al medio ambiente v compactas

Las centrales de ciclo combinado explotadas con gas natural son sistemas de
produccién de energia "limpios”. El gas natural asegura una combustion muy limpia si se
compara con los deméas combustibles fésiles. Dicha combustion no produce practicamente
S0O,, y al mismo tiempo mucho menos CO, que con los demas combustibles fosiles. Con
ello las instalaciones de ciclo combinado solicitan menos fuertemente el medio ambiente.

Ademas, una central de ciclo combinado utiliza solamente dos tercios del caudal de
agua necesario para una instalacion convencional de la misma potencia. Economias de
gastos de explotacion por menor consumo de agua de refrigeracion y caudales inferiores de
agua usada, la cual debe retornarse al ambiente tras su tratamiento, constituyen aspectos
positivos. Finalmente, por su construccion compacta, la demanda de espacio de las
centrales de ciclo combinado se reduce considerablemente. Todo esto conduce igualmente
a una disminucion de la contaminacion del medio ambiente.

10 Tabla extraida de la Revista de Combustion & Clinkerizacién.
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1.3.3 Rendimiento elevado

Las instalaciones de ciclo combinado se basan en procesos que utilizan de manera
optima la energia del combustible: los gases de escape de la turbina de gas no se expulsan
simplemente al exterior, sino que se utilizan para la produccién complementaria de energia
con la ayuda de una caldera de recuperacién y de un turbogrupo de vapor. Esta es la razén
del rendimiento sumamente elevado de centrales de ciclo combinado, que hoy en dia se
sitia en un promedio de 55% para la produccién de potencia eléctrica. En una época en la
que los recursos del medio ambiente resultan cada vez méas escasos y en la que la energia
deberia utilizarse parsimoniosamente, la produccién 6ptima de energia desde los puntos de
vista econémico y de proteccion del medio ambiente constituye un imperativo muy serio.

1.3.4 Disefio sencillo y fabricacion en moédulos

Todos los componentes que requieran un disefio y métodos de fabricacion
sofisticados son ya estandarizados y producidos en mddulos que facilitan el transporte y
permiten una instalacion facil y en un tiempo muy corto

La central de ciclo combinado constituye una unidad compacta que permite una
optimizacion con respecto a las necesidades de espacio, estética y proteccion de las
inclemencias del clima.

La central de ciclo combinado posee una concepcién modular, por lo tanto puede
adaptarse facilmente a las condiciones locales y a las exigencias especificas del cliente.
Simultaneamente, los trabajos de estudio y de planeacion se simplifican, el tiempo de
fabricacion se reduce y los gastos pueden reducirse igualmente.

1.3.5 Confiabilidad, disponibilidad y sequridad muy altas

El ciclo combinado se ha simplificado y al mismo tiempo se ha mejorado el disefio
de los equipos que conforman la unidad, dando como resultado un aumento de la
confiabilidad de la planta por encima del 97%. Los nuevos disefios incorporan
componentes activos redundantes, los cuales proveen una cobertura importante contra
problemas comunes de operacion, logrando una sustancial tolerancia de fallas en la planta.

El disefio de la central permite asimismo realizar mantenimientos rapidos debido a
su sencillez y accesibilidad, lo que permitira a la central estar disponible para generar mas
horas al afio.

Asimismo gracias a los adelantos en la electronica y a los modernos sistemas de

control permiten que la central trabaje en condiciones Optimas y seguras la mayor parte del
tiempo.

1.3.6 Aprovechamiento del combustible es éptimo

El calor de los gases de escape de las turbinas de combustion es aprovechado de
una manera éptima para la produccion de vapor en las calderas de recuperacion de calor.
Este es enviado a la turbina de vapor donde se expande generando trabajo. Generalmente
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no necesita quemadores adicionales debido a las altas temperaturas con que salen los gases
de escape de las turbinas de combustién.

1.3.7 Integracién _a otros procesos para mejor aprovechamiento del
combustible

Hasta ahora, el propoésito fundamental es la recuperacion de la energia de los
productos de combustion para generacion eléctrica, que es la forma de energia mas valiosa.
La parte restante de energia se libera en rios, lagos, etc como calor de desecho, debido a
que su calidad (o grado) es muy baja. Sin embargo, existen sistemas o dispositivos que
requieren la entrada de energia en forma de calor, Ilamada calor de proceso. La produccion
de calor para proceso, calefaccion a distancia y desalinizacion del agua de mar son posibles
en este tipo de centrales. Todo esto hace que la eficiencia de la planta aumente, pudiendo
alcanzar eficiencias térmicas mayores de 80% con este tipo de aplicacion.

1.4 Otros arreglos del ciclo combinado

1.4.1 Ciclos con post-combustién

Los gases descargados por la turbina de gas se prestan a sufrir un posterior proceso
de combustidn, si acaso se considera necesario, el cual es conveniente efectuar al ingreso
de la caldera de recuperacion, mediante una serie de quemadores ubicados antes de la
seccion de intercambio térmico de la caldera como se observa en la figura 1.12. Este
proceso es posible gracias al contenido de oxigeno todavia elevado en los gases de escape
del orden del 12 a 16% en volumen (si no hay inyeccion significante de vapor o de agua en
la turbina de gas), a causa del abundante contenido de aire con el cual tiene lugar la
combustion en la turbina de gas.

La combustion asi efectuada es conocida como "post-combustion™ (en inglés “firing
suplementary” o también "duct burning"): tal practica es bien conocida en el campo
aerondutico, donde, en los motores militares, viene usada (preferentemente por breve
periodo) con el fin de aumentar la potencia a costo de un fuerte aumento del consumo de
combustible.

& CALDERADE
RECUPERACION
"HARED" |
<
TURBOGAS g
<
POST-
COVBUSTORE alaturbina de vapor

Fig.1.12: Esquema conceptual del ciclo combinado con “post-combustion”.
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En el &mbito del ciclo combinado puede ser interesante efectuar la post-combustion
para aumentar la produccion de vapor en la caldera por recuperacion y consiguientemente
la potencia de la turbina de vapor. El ciclo combinado resultante viene llamado "fired", en
contraposicion con el ciclo "unfired" hasta ahora considerado. El interés sobre la practica
de la post-combustion es valorado del hecho que el rendimiento térmico de esta operacion
(77pcsn), definido como:

produccion térmica adicional
potencia térmica desarrollada por la postcombustion

Mocth =

es extremadamente elevado e incluso resulta superior a la unidad. La motivacion de este
aparente contrasentido termodinamico es comprensible, en términos cualitativos,
considerando la figura.1.13: En efecto en la produccion de vapor, la linea de enfriamiento
del gas rota en torno al punto pinch*!, o sea se puede obtener una menor temperatura en la
chimenea si se parte de un nivel térmico mas elevado y producir por tanto una mayor
cantidad de vapor de iguales caracteristicas termodindmicas. En otras palabras, no sélo se
recupera enteramente el calor adicional introducido (suponiendo que la combustion sea
completa, pero esto es en general garantizado por el alto contenido de oxigeno existente),
sino que se mejora la recuperacion térmica de la corriente gaseosa originaria.

linea de enfriamiento del gas:

/—con post-combustion

in post-combustion

O

o

< menor temperatura a
= la descarga obtenible
g con post-combustion
Q.

£

Q@

-
punto-pinch

linea de generacién del/
vapor

Potencia térmica intercambiada, %

Fig.1.13: Diagrama cualitativo de la recuperacion térmica en un generador de vapor por
recuperacioén de calor en presencia 0 no de post-combustion.

1 El punto pinch es una variable de disefio del generador de vapor por recuperacion de calor. \Véase con
mayor detenimiento en el capitulo 2.
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Esta prerrogativa considera a la post-combustién de gran interés en la aplicacion
cogenerativa®.

Generadores de vapor por recuperacion de calor para turbinas de gas pueden ser
clasificados en tres amplias categorias, dependiendo de la temperatura de combustion. La
tabla 1.2 nos da una idea de la capacidad de generacion de vapor de cada tipo. En este caso
aire adicional no ha sido necesario para combustion para cualquiera de los tres tipos, ya
que el oxigeno contenido en la corriente de gases es suficiente. Si hay inyeccion de vapor o
de agua en la turbina de gas aire adicional algunas veces referido como aumento de aire
puede ser solicitado. Para tener una idea de la magnitud de vapor generado se tiene por
ejemplo que si el flujo de gases de escape de una turbina de gas es de 70000 kg/h a 500 °C,
con este se puede generar de 9000 a 12000 kg/h aproximadamente de vapor saturado de 20
a 40 bar en el modo sin post combustion. Si combustion suplementaria es introducida, la
generacién de vapor puede ser facilmente doblada. Si combustion total es hecha, el vapor
producido podria ser cuadriplicado.

Tabla 1.2 : Generacion de vapor y temperaturas de entrada en generadores de vapor para turbinas

de gas.
Tipo de sistema Temp. entrada gas, °C Razon Gas / vapor
Sin encendido 400 - 600 55a7
Encendido suplementario 600 - 1000 25a5.5
Encendido total o de horno 1000 - 1800 12a25

1.4.1.1 Sin encendido

La aplicacion méas simple de generadores de vapor por recuperacion de calor es el
uso de una unidad sin encendido en los gases de escape de la turbina de gas. Esta se aplica
cuando los requerimientos de la planta de vapor son tales que la energia contenida en los
gases de escape es suficiente para satisfacer esta demanda. Temperaturas tipicas de los
gases de combustién que entran al generador de vapor por recuperacion de calor oscilan
entre 400 y 600 °C, dependiendo de la turbina de gas empleada. Rangos caracteristicos de
condiciones de vapor van desde 5 bar saturado, hasta valores tan altos como 100 bar y 520
°C sobrecalentado. Temperaturas de vapor son usualmente 20 a 50 °C por debajo de la
temperatura de los gases de escape de la turbina.

El generador de vapor por recuperacion de calor sin encendido es un
intercambiador de calor tipo convectivo. La cubierta es internamente aislada con 4 a 5
pulgadas de fibra mineral o aislante y es protegido de la corriente de gases calientes por un
revestimiento de acero inoxidable o acero al carbdn, el cual es disefiado para expandir el

12 Cogeneracion, es la produccion de mas de una forma Gtil de energia (como calor de proceso y potencia
eléctrica) a partir de la misma fuente de energia.
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plano de la cubierta. Material de menor grado de revestimiento es usado en regiones de
menor temperatura del gas.

En general unidades sin encendido pueden ser econémicamente disefiadas para
recuperar aproximadamente el 92 % de la energia contenida en los gases de escape de la
turbina disponibles para generacion de vapor. Niveles de funcionamiento més altos son
posibles, sin embargo, el incremento del costo de la superficie de transferencia de calor
debe ser evaluada frente a la energia adicional recuperada para establecer si los costos mas
altos son justificados. Esta unidad es comunmente aplicada para generacion de potencia
eléctrica y tiene el minimo costo por unidad de capacidad de generacion de potencia
respecto a los demas sistemas.

1.4.1.2 Con encendido suplementario

El oxigeno contenido en gases de escape de la turbina de gas permite quemar
combustible suplementario para incrementar las razones de produccion de vapor respecto a
una unidad sin encendido. El sistema quemador de los gases de escape de la turbina de gas
es usualmente disefiado para aumentar la temperatura de los gases de escape hasta valores
de 800 a 1000 °C aproximadamente. El limite 1000 °C es fijado por el disefio de la
cubierta, la cual consiste de varias capas de aislante resistentes a altas temperaturas al
interior de la cubierta, la cual es protegida de los gases calientes por un adecuado material
de revestimiento de alto grado de aleacion. Materiales de revestimiento sea cual fuere su
grado empiezan a afectarse por encima de 1000 °C.

Puesto que los gases de escape de la turbina de gas son esencialmente aire de
combustién precalentado, el consumo de combustible del generador de vapor por
recuperacion de calor con encendido suplementario es menor que aquel requerido por un
caldero convencional alimentado por aire a temperatura ambiente que suministre la misma
cantidad de incremento en generacion de vapor. EI consumo de combustible del generador
de vapor por recuperacion de calor para una unidad con encendido suplementario, con una
temperatura en promedio de los gases de escape de la turbina de 700 °C entrando a la
unidad seria aproximadamente de 10 a 20 % menor que para un caldero convencional de
potencia alimentado por petréleo (88 % eficiencia en base al poder calorifico superior)
suministrando la misma cantidad de incremento en produccion de vapor.

El generador de vapor por recuperacion de calor con encendido suplementario no
difiere mucho en concepto del disefio de una unidad sin encendido, excepto por el tamafio
del cilindro de vapor y otras superficies de transferencia de calor y componentes
adicionales para manejar la mayor generacion de vapor. Este tipo de disefio es basicamente
un intercambiador de calor tipo convectivo similar a la unidad sin encendido. ElI quemador
en una unidad con encendido suplementarios esta localizado entre el sobrecalentador y el
evaporador debido a consideraciones de disefio.

La aplicacion mas general de estas unidades es para generacion de potencia y vapor
para plantas de proceso u otros requerimientos de energia térmica, pero su popularidad ha
decrecido porgue los ciclos combinados con unidades sin encendido son mas econémicos y
alcanzan mayor eficiencia con menor costo instalado.
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1.4.1.3 Con encendido total o de horno

Consideraciones para produccion de vapor adicional no deberian ser limitadas a las
razones de produccion de vapor asociadas con los bajos niveles de temperaturas de
encendido de un generador de vapor por recuperacion de calor con encendido
suplementario. Algunos cogeneradores usan los gases de escape de la turbina de gas como
aire de combustion precalentado para un generador de vapor por recuperacion de calor con
encendido total. Una unidad con encendido total es definida como aquella que tiene la
misma cantidad de oxigeno en sus gases de escape igual que un caldero convencional
alimentado por aire ambiente.

Razones de produccion de vapor para generadores por recuperacion de calor con
encendido de horno pueden alcanzar hasta 6 ¢ 7 veces la razon de produccion de vapor de
la unidad sin encendido como se muestra en la tabla 1.2. El incremento actual es una
funcidn del oxigeno restante para combustion y de la temperatura de los gases de escape de
la turbina de gas. A causa del uso de aire de combustidn precalentado, requerimientos de
combustible para unidades con encendido de horno alcanzaran usualmente entre 7.5 a 8 %
menos que aquel caldero alimentado por aire ambiente suministrando la misma cantidad en
la capacidad de generacion de vapor.

Esta unidad consiste de un generador de vapor con un horno enfriado por agua
similar a aquel usado en plantas de potencia de vapor convencional. La industria de
proceso ha usado este ciclo extensivamente para generacion de potencia y vapor, pero
aunque puede alcanzar alta eficiencia térmica, no es el mas econdmico porque el costo
instalado es significativamente mayor que aquel de una unidad sin encendido.

1.4.2.- Repotenciacién.

Es la formacién de un ciclo combinado por instalacion de turbinas de gas en plantas
de vapor existentes y usando el calor de los gases de escape en el ciclo de vapor. La
eficiencia de la planta de vapor usualmente serd incrementada significativamente por
repotenciacion. Las ventajas de la repotenciacion son:

e Ahorro de combustible debido al aumento de la eficiencia del ciclo.
e Potencia adicional a bajo costo.
e Periodo de instalacion muy corto.

El concepto se basa en algunas consideraciones de caracter constructivo: (i) en el lugar de
una central a vapor es generalmente posible encontrar el espacio suficiente para instalar
una turbina de gas, vista su compatibilidad; (ii) una adicion de potencia en una central
existente es posible sin afrontar la dificultad de requerimiento de nuevo lugar para realizar
centrales eléctricas; (iii) es facil suponer una recuperacion térmica de las centrales
existentes. La repotenciacion puede ser realizada basicamente con cuatro esquemas
constructivos:

1.4.2.1 Con precalentamiento del agua de alimentacidon

Se utiliza el calor recuperado de los gases para el precalentamiento de la linea de
alimentacion de la caldera, siendo tal operacion normalmente efectuada a través del
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sangrado regenerativo®. La recuperacion térmica del turbogas permite eliminar este
inconveniente en la turbina de vapor. El resultado es un aumento notable del caudal en la
turbina, en el caso de baja presion, y por tanto un incremento en la potencia a igual
produccion de vapor de alta presion y de consumo de combustible en el generador de
vapor. La posibilidad préctica de operar en este modo estd, en una instalacion existente,
condicionada por los mérgenes de proyecto existentes en la turbina de baja presion, en el
alternador y en el condensador.

En la figura 1.14 se muestra el esquema de esta operacion. Esta intervencion
requiere modificaciones minimas en la instalacion existente: se trata de interceptar la linea
de alimentacion de la caldera, a fin de poder desviar el flujo de agua hacia la caldera de
recuperacion. En caso de falla en el funcionamiento del turbogas, no compromete la
posibilidad de mantener en ejercicio el grupo a vapor, es suficiente reactivar la linea de
alimentacion tradicional. El incremento de potencia de la central es estimable en alrededor
de 20-35%, mientras el rendimiento total puede aumentar algunos puntos.
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Fig.1.14: Repotenciacion de central a vapor con turbina a gas: esquema con
precalentamiento del agua de alimentacion a la caldera.

® El sangrado regenerativo consiste en extraer cierta cantidad de vapor de la turbina de vapor para precalentar
el agua de alimentacion del caldero del sistema de vapor.
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1.4.2.2 Con _generacién de vapor de media presién

El contenido térmico de los gases de descarga del turbogas es utilizado para generar
vapor sobrecalentado a las mismas condiciones de aquel del recalentamiento del ciclo a
vapor. El vapor producido por el HRSG confluye en la turbina de vapor existente, junto a
aquel proveniente del recalentador de la caldera principal. EI aumento de caudal a la
turbina de vapor, en la seccion de baja y media presidn, considera sustancialmente los
mismos inconvenientes evidenciados en el caso anterior.

En la figura 1.15 se muestra el esquema de esta configuracion. El incremento de
potencia y de rendimiento no son diferentes de aquellos considerados en el caso anterior.
Ademas en este caso se trata de una intervencién facilmente realizable con modificaciones
minimas en la maquinaria existente.

La calidad termodinamica de estas dos hipotesis de repotenciacion no pueden ser
consideradas 6ptimas. En ambos, la recuperacion térmica de los gases presenta diferencias
de temperatura elevadas entre los gases de descarga y el agua o vapor, con notables
irreversibilidades que disminuyen el rendimiento.

ala
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Fig.1.15: Repotenciacién de centrales a vapor con turbina a gas: esquema con produccién
de vapor de media presion, a la mismas condiciones del recalentador.

1.4.2.3 Con recombustién en la caldera

Los gases de descarga de la turbogas son enviados directamente al generador de
vapor de la central existente, donde, en virtud de su amplio contenido de oxigeno,
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sustituye, en todo o en parte, el aire primario como comburente del proceso de combustion
en la caldera convencional (que en general utiliza un combustible pesado como el carbon o
aceite combustible).

En la figura 1.16 se muestra el esquema de esta configuracion. Estando los gases a
alta temperatura, el aporte entélpico propio del comburente es elevado y se reduce por
consiguiente el consumo de combustible a igual potencial térmico de la caldera. La
recuperacion térmica es por tanto de calidad termodinamica muy elevada (contrariamente
al caso precedente), traduciéndose en un ahorro neto de combustible. El ciclo resultante
puede ser considerado del mismo modo que un ciclo combinado "fully-fired" (totalmente
encendido), con rendimiento que puede alcanzar el orden de 45-47%.

Esta forma de repotenciacion es por tanto muy atrayente desde el punto de vista
funcional respecto a las dos anteriores. Esta requiere modificaciones importantes en el
generador de vapor para atender el mayor caudal volumétrico de comburente y de aire,
redisefiando todos los conductos relativos e interviniendo donde sea necesario la
superficies de intercambio.
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Fig.1.16: Repotenciacion de central a vapor con turbina a gas: esquema con utilizacién de los
gases de descarga como comburente para la caldera.

1.4.2.4 Con _transformacién en un ciclo combinado "unfired"

Se trata de una intervencion radical, destinada a aumentar drasticamente la
potencialidad de la instalacion. La intervencion consiste en la completa sustitucion de la
caldera y de la linea de alimentacion existente con una caldera de recuperacion tipica de un



25

ciclo combinado "unfired". La instalacién a vapor existente es por tanto transformada en la
seccion de recuperacion de un ciclo combinado, que reutiliza el turboalternador, el
condensador, los equipos auxiliares y el subsistema eléctrico. En la figura 1.17 se muestra
el esquema de esta configuracion. El incremento de la potencia de la instalacion es del
orden de 180-220%, siendo en un ciclo combinado la potencia de la turbina de vapor més o
menos la mitad de aquella de gas. Una operacién similar de repotenciacion necesita de
inversion y de tiempo de realizacion notables, en relacion a la importancia de la
intervencion, ya que como sabemos se trata de triplicar las potencia de la instalacion.
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Fig.1.17: Repotenciacion de central a vapor con turbina de gas: esquema de transformacion
en ciclo combinado sin encendido.



CAPITULO 2

EL GENERADOR DE VAPOR POR RECUPERACION DE CALOR'

2.1 Introduccion

Generadores de vapor por recuperacion de calor para turbinas de gas son usados
ampliamente en cogeneracion o en plantas de ciclo combinado para recuperar la energia
contenida en los productos de combustion de las turbinas de gas. Las turbinas de gas son
ampliamente usados en plantas quimicas, refinerias y plantas industriales como una fuente
de potencia eléctrica "limpia"®. Por lo general los generadores de vapor por recuperacion
de calor son afiadidos para aprovechar el gran contenido de energia de los gases de escape
para generar vapor de proceso a baja presion (en plantas de cogeneracion) o vapor
sobrecalentado a alta presion y alta temperatura para uso en turbinas de vapor (en plantas
de ciclo combinado).

El generador de vapor por recuperacion de calor es el equipo mas importante y el
responsable del éxito de las centrales eléctricas de ciclo combinado. En este se hacen todas
las mejoras posibles con el fin de obtener la utilizacion méaxima de los productos de
combustion desechados por la turbina de gas.

2.2 Caracteristicas y aspectos mas importantes

Generadores de vapor por recuperacion de calor tienen ciertas caracteristicas y
aspectos importantes que los diferencian de los calderos convencionales alimentados por
gas o petroleo, las cuales se enumeran a continuacion:
= La cantidad de gases de escape que fluyen a través de un generador de vapor por

recuperacion de calor es muy grande comparado al que fluye en los calderos
convencionales.

' La informacion del presente capitulo ha sido extraida de la siguiente bibliografia:

e LOZZA, Giovanni. “Turbine a gas e cicli combinati”.

e V.GANAPATHY. "Waste heat boiler deskbook".

e SAWYERS. "Turbomachinery".
% Debido a que por lo general queman gas natural, el cual asegura una combustion que practicamente no
produce contaminantes perjudiciales al medio ambiente.
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= Los gases de escape son relativamente limpios ya que gas natural, nafta o petroleo
destilado son usualmente quemados en las turbinas de gas.

= Debido a la baja temperatura de los gases de escape que entran al generador de vapor
(400 a 600 °C en modo unfired) y asociado a las bajas diferencias logaritmicas media
de temperatura (MLTD?) en varias secciones tales como el sobrecalentador, evaporador
y economizador, grandes areas de superficie son requeridas. Por ello tubos aleteados
son inevitablemente usados para hacer mas compacto al generador de vapor.

= Los gases de escape contienen alrededor de 14 a 16% de volumen libre de oxigeno que
les permite ser quemados sin usar aire adicional. Esto mejora la utilizacion del
combustible significativamente y vapor adicional puede ser generado cercanamente al
100% de eficiencia.

= Generacion de vapor a presiones multiple puede ser requerido para bajar mas la
temperatura de los gases de escape y recuperar mas energia. No es raro encontrar 2 6 3
niveles de presion en plantas de gran potencia.

= Variaciones de flujo y temperatura de los gases de escape (debido a carga o
condiciones ambientales) afectan el funcionamiento del generador de vapor
significativamente.

= Diferentes tipos de disefio son posibles, tales como circulacion natural, forzada y de
paso Unico.

Por otra lado, desde el punto de vista morfoloégico y constructivo, una caldera de
recuperacion es profundamente diferente de una caldera de combustion. El punto central, al
cual conduce toda desigualdad, es que en la caldera de recuperacion no estd mas presente
zona en la cual los productos de combustion se encuentren a temperatura particularmente
elevada. En efecto la temperatura maxima es impuesta por las condiciones de los gases
salientes de la turbina de gas (no mas de 600 °C). Al contrario, en una caldera de
combustion la zona de llama supera abundantemente los 2000 °C: en tal zona el
mecanismo de intercambio térmico es basicamente controlado por la radiacion que por la
conveccion, con flujo térmico particularmente elevado. Por tanto, en una caldera de
combustion, gran atencion debe ser puesta en mantener la tuberia en condiciones térmicas
muy bien controladas (es decir a una temperatura muy proxima a aquella del vapor que a
aquella de los gases de combustion), debido a la rotura fisica de los tubos. Siendo este
problema de consideracion menor en una caldera de recuperacion, se hace posible:
= Realizar la disposicion en contracorriente, y en particular poner el sobrecalentador en
contacto con los gases a temperatura mas elevada (en una caldera de combustion el
sobrecalentador debe quitar calor a la zona de llama, que irradia solo los tubos del
evaporador mas facil de controlar térmicamente);

= Realizar una zona dedicada a la evaporacion con simple haz de tubos, en el cual el
intercambio térmico sucede por conveccion, en lugar que con la pared de membrana
que circunda la zona de llama;

= Utilizar al menos para el evaporador y el economizador, tubos aleteados que hacen la
construccion bastante mas compacta y econdmica.

A este ultimo proposito, se recuerda que la presencia de aletas en un genérico
intercambiador de calor permite de ofrecer una mayor superficie de intercambio al fluido
que presenta un menor coeficiente de intercambio convectivo con el fin de balancear,
dentro de ciertos limites, la resistencia térmica entre ambos fluidos.

* MLTD: diferencia logaritmica media de temperatura, representa el maximo potencial de temperatura para la
transferencia de calor que puede obtenerse en un intercambiador
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2.3 El intercambio térmico en la caldera de recuperaciéon

La caldera de recuperaciéon mas a menudo indicada con el acrénimo GVR
(Generatore di Vapor a Recupero: Generador de vapor por recuperacion) o como HRSG
(Heat Recovery Steam Generator: Generador de vapor por recuperacion de calor) es el
lugar donde tiene lugar la transferencia de calor entre los gases salientes de la turbina de
gas y el fluido (agua) que recorre el ciclo inferior. Nos referimos en este parrafo y en lo
sucesivo al ciclo mas simple, es decir, a un ciclo de vapor de un solo nivel de presion,
especificando que las consideraciones que se hacen son extensibles sin alguna variacion
conceptual a ciclos de mas niveles de presion.

En un ciclo de un nivel de presion, el generador de vapor debe hacer frente a tres
operaciones de intercambio térmico bien individualizadas:
= El precalentamiento del agua liquida proveniente de la bomba de alimentacion
(economizador).
= La evaporacion del agua (generacion de vapor saturado en el evaporador).
= El sobrecalentamiento del vapor saturado (sobrecalentador).

Cuerpo cilindrico 7 T

Turbina de U U
v/ \

/ Evaporador
Sobrecalentador

@

Turbina de Econpmizador
vapor

Fig.2.1: Esquema simplificado de un ciclo combinado sin post-combustion

La situacion es delineada en la figura 2.1, que evidencia la separacion fisica de los
bancos de tubos que hacen frente a las tres operaciones diferentes. En la figura 2.2 se
reporta para un caso concreto la representacion del proceso de intercambio térmico en el
diagrama Temperatura versus Potencia térmica intercambiada, que recordamos, es el plano
de referencia en el estudio de los intercambiadores de calor. Observando cuanto ocurre en
el plano T - Q, se nota que la disposicion en “contracorriente” es esencial para (i) poder
sobrecalentar el vapor en beneficio del rendimiento del ciclo, (ii) poder aprovechar la fase
de precalentamiento del liquido para recuperar una cuota posterior de calor de los gases:
por este motivo el intercambiador relativo viene 1lamado "economizador” (en analogia con
la caldera de combustion). La posibilidad de precalentar el liquido aprovechando el
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contenido térmico, de otro modo irrecuperable, de los gases salientes de la seccion de
evaporacion nos hace comprender como la practica del sangrado regenerativo,
ampliamente utilizado en el ciclo de vapor convencional, sea solo contraproducente en el
ciclo por recuperacion: esto comportaria una disipacion inutil de los gases todavia calientes
al ambiente, acompafiada de una perdida de potencia de la turbina de vapor no recuperable.
En la figura 2.2, se muestran valores numéricos referidos a un ciclo adecuado para la
recuperacion de la turbina de gas, se nota en efecto que la temperatura final de los gases es
de 147 °C, con una sustancial reduccidon respecto a 222 °C presente a la salida del
evaporador.
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Fig.2.2: Diagrama de la recuperacion térmica en un generador de vapor de un nivel de presion: son

evidenciados los puntos en los cuales las diferencias de temperatura son de mayor importancia para
el disefio del intercambiador.

2.3.1 Variables que gobiernan los perfiles de temperatura

Los perfiles de temperatura de un generador de vapor por recuperacion de calor
ilustran la cantidad de calor transferido en cada seccion del generador de vapor y las
temperaturas del gas y vapor en cada punto de las corrientes de gas y vapor.

En la figura 2.2 se nota que el intercambio térmico entre el gas y el vapor es
caracterizado por tres diferencias significativas de temperatura:
= EI AT del punto pinch (AT,p), que es el minimo AT en la evaporacion (es decir entre la
temperatura del gas saliente del banco evaporador y la temperatura de evaporacion),
= EI AT del punto approach (AT,,), que es el minimo AT en el sobrecalentamiento (es
decir entre la temperatura del gas entrante al generador de vapor y la maxima
temperatura del vapor),
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= El AT subcooling o de subenfriamiento (ATs.), que es la diferencia entre la temperatura
de evaporacién y la temperatura del agua saliente del economizador.

Los dos primeros establecen las diferencias de temperatura que estan a la base del
proyecto térmico de la caldera de recuperacion, mientras ATy, es necesario para evitar el
riesgo de inicio de evaporacion en los tubos del economizador (condicion de
funcionamiento no nominal), que implicaria un “bloqueo” temporaneo de caudal en los
tubos a causa del volumen ocupado por el domo de vapor y consiguiente oscilacion de la
presion. ATy, (para el cual son valores frecuentes de 10 - 15 °C en la practica de proyecto)
influencia las prestaciones del ciclo en cuanto su aumento disminuye el calor sustraido a
los gases en el economizador. La influencia en las prestaciones de AT,y y de ATy, son
incluso mas evidentes, porque al aumentar el AT,, disminuye la temperatura méxima del
ciclo de vapor y por tanto su rendimiento, mientras al aumentar el AT,,, aumenta a igual T
(temperatura de evaporacion) la temperatura de descarga de los gases y disminuye:

e cl grado de recuperacion térmica,
e ¢l caudal de vapor producido (Gy) y por tanto,
e lapotencia del ciclo vapor.

La relacion entre el punto pinch (AT,) y el caudal de vapor (Gy) se muestra en la
ecuacion 2.1, que se obtiene haciendo el balance energético solamente al evaporador y al
sobrecalentador:

G = Gg Cog ng,in _(Te _ATpp )J§ @.1)
! Ah, + Ahg, '

La Tabla 2.1 nos muestra la influencia de los tres AT en discusion en un ciclo de
recuperacion de un nivel de presion apropiado a operar a continuacion de una turbina de
gas. Se nota como la variacion de potencia desarrollada por el ciclo de recuperacion es
muy importante, principalmente al considerar el AT del punto pinch, ain cuando la
variacion considerada tiene entidad limitada respecto al valor mas comunmente usado en la
practica y adoptado como referencia.

Es importante subrayar que la reduccion de AT, (pero también de AT,y y ATe),
conciliado de la busqueda de la mejor prestacion termodinamica, requiere la adopcion de
superficies de intercambio siempre muy generosas (expresados en términos de U-A* en la
tabla 2.1: el incremento es casi del 20% pasando de 10 °C a 5 °C). En efecto AT, es el mas
importante de los AT terminales en la formulacion del MLTD del evaporador. A un
aumento de la superficie corresponde un aumento, con buena aproximacion proporcional,
del costo inicial de la caldera de recuperacion. La determinacion del valor mas conveniente
de AT, (como ademas de AT,,) es por tanto un tipico problema de optimizacion técnico y
econdmica.

La variacion de la potencia desarrollada, y por tanto del rendimiento de
recuperacion del ciclo inferior, son facilmente comprensibles también en términos del
analisis entropico: el aumento de AT en el intercambio térmico es en efecto una de las
clasicas causas de irreversibilidad.

*U.A, es el producto del coeficiente total de trasferencia de calor por el area de trasmision de calor, en un
genérico intercambiador de calor.
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Tabla 2.1: Variacion de los parametros de un ciclo de recuperacion para varios valores de AT del
punto pinch, approach y subenfriamiento. Caso base: AT,,=10°C, AT,,=25°C y AT=10°C

AT punto pinch AT punto approach AT subenfriamiento
Caso base 5°C 20°C 10°C 50°C 0°C 20°C

Potencia eléctrica bruta
66.52 62.62 65.66 64.46 66.46 64.03

de la turbina de vapor, | 65.20
(+2.0%) | (-4.0%) | (+0.7%) | (-1.1%) | (+1.9%) | (-1.8%)

MWel

Caudal de vapor, Kg/s | 67.19 | 68.49 64.58 66.32 68.70 68.44 66.00

Temperatura de los
147.0 | 140.5 160.1 148.0 145.3 140.7 153.0
gases a la chimenea, °C

U-A, kW/K 3349 3971 2670 3496 3266 3742 3129

2.4 Aspectos a tener en cuenta al diseiiar la caldera de recuperacion

2.4.1 Eleccidon adecuada de puntos pinch, approach y subcooling

Mucha confusion existe entre ingenieros y gente involucrada en generacion de
vapor con relacion a estas variables importantes. Hay varios hechos que deberian ser
tomados en cuenta antes de elegirlos, ya que una vez realizado estas determinan el disefio
del generador de vapor.

2.4.1 1 No se pueden elegir arbitrariamente

Si asi se hiciera, una situacion de cruce de temperaturas podria resultar. A
continuacion procedemos a explicar esta situacion. Se hace un balance energético al
sobrecalentador y evaporador y un balance energético al sobrecalentador, evaporador y
economizador. En la figura 2.3 se muestra el intercambio entre las corrientes de gas y agua
en el generador de vapor.

Qsh—ev =Wg *C p * (Tgl _Tg3 )zwsd * (hs2 - hw2) (2.2)
Qsh—ev-eci—3 =Wg *C p * (Tgl _Tg4)= Wy * (hsz - hwl) (2.3)

En las ecuaciones anteriores pérdidas de calor y vapor no han sido tomados en
cuenta para llegar a lo que queremos. Asimismo, no se toma en cuenta las variaciones del
calor especifico. Dividiendo, (2.2) por (2.3) se tiene:

(Tgl _T93 ) _ (hsz _hwz ) _
(Tgl _Tg4 ) (hsz - hwl )

K 2.4)
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Donde K es una constante para los parametros de vapor en consideracion. Para que
generacion de vapor ocurra, dos condiciones deben ser satisfechas :

T3 2t yTgu 21y, (2.5)

Si el punto pinch o subcooling son elegidos arbitrariamente, es probable que Ty
pueda ser mas bajo que ty1, causando una situacion de temperaturas cruzadas. Sustituyendo
ts por Tg3 y twi por Tgs podemos obtener una temperatura critica de entrada T, por encima
de la cual la temperatura del agua de alimentacion gobierna el perfil de temperaturas y por
debajo de la cual el punto pinch gobierna el perfil de temperaturas.

_ ts _K'twl

gle — 1-K (26)

Tgl
5
punto approach =T - t.,
i A
ts, .
punto pinch =T - t,
t T
s ° ‘&gA
A
t LA )
w2 < punto subcooling =t - t,,
Evaporador b
<+« > >
Sobrecalentador Economizador

Fig.2.3: Diagrama del intercambio térmico en un generador de vapor de un nivel de presion.

2.4.1.2 Elegirlos para obtener superficies de tamaio razonable

Punto pinch tiene que ser elegido del tal forma que el evaporador del generador de
vapor por recuperacion de calor sea de tamafio razonable y que pueda ser construido y
transportado. Si un valor muy bajo es elegido, entonces el area de superficie requerida
podria ser demasiado grande y el generador de vapor por recuperacion de calor seria de
costo muy elevado. Si un valor muy alto es elegido, después uno podria no ser capaz de
recuperar energia suficiente de la corriente de gas.

Eleccion de puntos pinch y subcooling son también afectados por el tipo de
superficie usada, si es de tubos lisos o aleteados. Con tubos lisos, es impractico obtener un
punto pinch que tenga menos de 60 a 80 °C. El nimero de filas de tubos seria demasiado y
por lo tanto la caida de presion del gas seria muy alta.
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Valores frecuentes del punto approach encontrados en la practica de centrales de
ciclo combinado estan entre 25 a 50 °C. Para una aplicacion con turbinas de gas, puntos
pinch y subcooling de 5 a 10 °C son razonables en el modo sin encendido. Para una
aplicacion de corriente de gases sucios tal como desechos de sélidos, con una temperatura
de entrada del gas de 800 a 1000 °C, un punto pinch de 70 a 80 °C y subcooling de 20 a 40
°C pueden ser razonables.

En la tabla 2.2 se indican algunos valores de las variables termodinamicas de disefio

del generador de vapor por recuperacion y puede ser usada como una guia para el disefio
de generadores de vapor para centrales eléctricas de ciclo combinado.

Tabla 2.2: Valores de disefio recomendados de puntos pinch y subcooling’.

Punto pinch Punto subcooling
a.- Tipo Evaporador liso Aleteado
b.- Temp.entrada gas, °C
650 - 1000 70 - 80 15-30 20 - 40
400 - 1000 45-70 5-15 5-20

2.4.1.3 Elegirlos en el modo “unfired”

Puntos pinch y subcooling de centrales de ciclo combinado deben ser elegidos en el
modo sin encendido incluso a pesar de tratarse de una unidad que pueda estar operando en
el modo encendido todo el tiempo. Las siguientes son las razones:
¢ Una situacion de temperaturas cruzadas puede resultar como discutido antes. Asesores
que no estan familiarizados con funcionamiento del generador de vapor por
recuperacion de calor por recuperacion de calor, algunas veces llaman a punto pinch o
subcooling sin darse cuenta de las implicaciones de la temperatura del gas o la
posibilidad del valor escogido.

¢ Por ejemplo si un punto pinch de 10 °C es elegido con una temperatura de encendido
de 900 °C, el tamafio del caldero seria enorme y el costo y caida de presion seria
irrazonable. Es dificil visualizar un tamafo de generador de vapor por recuperacion de
calor elegido en el modo encendido. Por lo tanto se acostumbra que los puntos pinch y
subcooling sean elegidos en el modo sin encendido. Se puede admitir que puntos pinch
y approach de 5 a 10 °C son posibles para unidades de turbinas de gas sin encendido.

¢ Evaporacion en el economizador es un problema en las centrales de ciclo combinado.
Esto ocurre durante condiciones ambientales frias sin encendido suplementario, cuando
el fluyjo de gas es mayor y la temperatura de entrada del gas es menor que las
condiciones normales. Ya que si uno elige los puntos pinch y subcooling para evitar
evaporacion a las condiciones ambientales frias sin encendido, evaporacion puede ser
evitada a cualquier otra condicion de operacion.

® Valores de variables de disefio de la caldera de recuperacion sugeridos por V.Ganapathy, quien ha disefiado
varios generadores de vapor para ABCO Industries.



35

2.4.2 Optimizacion del AT del punto pinch

Como se ha tratado en parrafos anteriores, la busqueda del valor 6ptimo del AT del

punto pinch se obtiene buscando el minimo costo de gestion de la instalacion. Es ante todo
necesario determinar el valor U.A del HRSG y cual es la potencia eléctrica desarrollada, en
correspondencia del calculo completo del ciclo de recuperacion.

costos:

>

En la optimizacion técnico-econémica se consideran la variacion de los siguientes

Costo de capital del HRSG: es con buena aproximacion proporcional a U.A y por
tanto disminuye al aumentar el ATj,,. Se establece luego la cuota de tal costo que se
atribuye a la gestion anual y con la regla de la matematica financiera para una
inversion concentrada al afio cero la cuota anual de amortizacioén a razén constante
esta dada por:

NY 1
; Paf = Z

Cuota anual = o —
in (1+1)’

Paf

donde NY es la vida 1til, i la tasa de interés y Paf el valor anual presente.

Costo adicional de la instalacion: ligado al aumento de la potencia eléctrica que se
verifica al disminuir el AT,p; tendrd en cuenta la mayor dimension de la turbina, el
condensador, la maquina eléctrica, etc.

Valor de la electricidad producida: la mayor potencia obtenida por una reduccion
de ATy, implica un retorno de capital determinado por el valor del bien producido
“electricidad”. Esto puede ser visto como “costo de la pérdida de produccion
eléctrica” que aumenta con ATy, respecto a un valor de referencia.

1600
oy 1400 A costo totale
— 1200
5 N
‘N 1000 ottimo _ .
2 A costo per mancata
g 800 produzione elettrica
o
S A costo
S 600| HRSG ik A costo impianto
@© (turboalt.,cond., etc.)
o
3

200

0
5 7.5 10 12.5 15

AT pinch-point, *C

Fig.2.4: Optimizacion del AT del punto pinch.
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Los resultados del analisis se muestran en la figura 2.4. Para las hipotesis sefialadas,
el valor 6ptimo es el minimo de la curva obtenido sumando los tres contributos de costo
anteriormente descritos. Asi mismo el valor optimo dependera de los parametros
termodinamicos del ciclo.

2.4.3 Disposicion de la caldera de recuperacién

Un HRSG puede tener disposicion horizontal o vertical, segtin la direccion de los
gases de combustion. La eleccion es determinada en base a puros criterios de conveniencia
constructiva y de disponibilidad de espacio, no siendo ninguna perjudicial de caracter
funcional. Una caldera vertical ocuparia un menor espacio del suelo; pero, sobretodo para
grandes unidades, implicaria en mayores problemas estructurales, de cimentacion, de
accesibilidad y de montaje. Sin embargo, también ha sido propuesta la caldera vertical para
grandes turbinas de gas industriales de 200 MW¢,

2.4.4 Circulacién en la evaporacion

Un elemento distintivo en la caldera de recuperacion es el tipo de circulacion
previsto en el banco de evaporacion. Este puede ser de tres tipos:

2.4.4.1 Circulaciéon de paso lnico

No prevé distincion fisica entre evaporador, economizador y sobrecalentador, pero
el agua y vapor prosiguen sin solucién de continuidad desde el estado inicial hasta el
estado final como se muestra en la figura 2.5. Es la situacion tipica del generador de vapor
hipercritico, pero es escasamente usado en el ciclo combinado, no siendo hoy en dia
realizado como ciclo inferior hipercritico.

vapor a la I O O I agua de
turbina alimentacion

gas

Fig.2.5: Caldera de paso tinico

2.4.4.2 Circulacién natural

La circulacion en el cuerpo cilindrico estd garantizada por la diferencia de
densidades entre el liquido en el cuerpo cilindrico y por la mezcla de liquido y vapor en los
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tubos del evaporador (figura 2.6). Por su simplicidad y por su capacidad autorregulante es
a menudo la solucion preferida.

vapor
saturado agua de
al SH alimentacion
(del ECO)
gas tubos del
evaporador
(mezcla Y Y
agua A
vapor)

Fig.2.6: Caldera de circulacion natural

2.4.4.3 Circulacién forzada.

La circulacion es asistida por una bomba que garantiza el control del caudal en los
tubos del evaporador como se muestra en la figura 2.7. Es la solucién preferida en las
calderas verticales, porqué evita de poner el cuerpo cilindrico en posicion muy elevada
respecto a los tubos del evaporador (que son horizontales y no podrian proveer el batiente
necesario a la circulacion).

vapor
saturado agua de
al SH alimentacién
(del ECO)
ard
gas
Y Y Bombade
A circulacion

5

Fig.2.7: Caldera de circulacion forzada
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2.4.5. Ubicacion del desaireador

En un ciclo a vapor es necesario introducir un desaireador con la finalidad de
liberar del agua los gases disueltos (incluso aire), provenientes del imperfecto sellado de la
parte en depresion de la instalacion. Tales gases tenderian a ocupar un volumen importante
interno comprometiendo el funcionamiento de la instalacion, fuera de cebar el fenomeno
corrosivo. El desaireador consiste en un tanque a presion superior a aquella atmosférica, en
la cual una adecuada cantidad de vapor, inyectado en los platos agujereados, pone en
agitacion el agua de alimentacion facilitando la separacion de los gases y su recoleccion en
el domo superior, del cual pueden ser descargados a la atmosfera. En un ciclo de vapor
convencional el vapor es extraido de la turbina y el desaireador funciona por tanto como un
intercambiador regenerativo.

Vapor de Vapor para desaireacion
la turbina generado en el HRSG

— (a) — /7 (b)

{ ’

|

bomba de bomba de G
alimentacion alimentacion )

ECO J || Eco ECO J eval Ll ECO

HP Lp [/ HP P [/

agua de L1 agua de
HRSG alimentacion HRSG alimentacion

Vapor para la
turbina <———

Cuerpo Vapor del cuerpo NG
cilindrico cilindrico de HP
Vapor parala | (d)
desaireacion — .
A y
(©) — i —
A
‘ ‘ \ , ’
amenacn D & almentasien
ECO J Eval U ECO ECO J | | ECO
HP LP [/ HP P [/
HRSG agua de HRSG agua de

alimentacioén alimentacién

Fig.2.8: Cuatro posibilidades de esquemas de funcionamiento del desaireador, inserto en la caldera
de recuperacion de un ciclo combinado



39

Como se ha visto antes, tal funcion (figura 2.8a) es contraproducente en un ciclo
combinado: el sangrado de la turbina puede ser eliminado (y con eso la pérdida de potencia
relativa) mediante la generacion de vapor requerido por el desaireador en un banco de
tubos agregado a la caldera de recuperacion (figura 2.8b), aprovechando de esta forma el
contenido térmico de los gases a baja temperatura. La produccion de vapor en tal banco
puede, en muchos casos, ser llevada hasta una cantidad superior a aquella necesaria por el
desaireador: el exceso de vapor puede ser enviado a la turbina para posterior produccion de
potencia. Esta solucién une la funcién de desaireacion con aquella de un cuerpo cilindrico
para la produccion de vapor de baja presion (figura 2.8c). Una ultima alternativa consiste
en utilizar vapor saturado proveniente de un cuerpo cilindrico a presion superior (figura
2.8d): se trata sin embargo de la peor solucidon en términos de rendimiento del ciclo, en
cuanto sustrae vapor muy preciado en la expansion de la turbina (en medida mas
importante cuanto mayor es la presion en tal cuerpo cilindrico respecto al desaireador).

En la practica constructiva las cuatro soluciones delineadas coexisten conforme sea
el grado de sofisticacion de la instalacion y de las exigencias particulares. Desde el punto
de vista termodinadmico, las mejores opciones son indudablemente aquellas de las figuras
2.8b y 2.8c, que agregan sin embargo un ulterior nivel de presion a la instalacion con una
cierta complicacion operativa y un leve incremento de costo. En el software desarrollado se
han usado algunas de las configuraciones mas empleadas en la actualidad por las modernas
centrales de ciclo combinado.

2.5.- Aumento de la eficiencia de la caldera de recuperacion.

Hay una cuantas formas de mejorar la eficiencia de los generadores de vapor para
recuperar la energia de los gases de combustion, particularmente de los gases de escape de
las turbinas de gas. Uno puede considerar cualquiera o incluso todos ellas en un proyecto
determinado. El objetivo final es que estos métodos permiten aprovechar de la mejor
manera la energia contenida en los gases de escape de las turbinas de gas, mejorando asi la
eficiencia del sistema.

2.5.1.- Diseiios con mas bajos puntos pinch, approach y subcooling

Con generadores de vapor de presion simple o incluso de presion multiple, una
opcion para mejorar la energia recuperada es usar valores mas bajos de los puntos pinch,
approach y subcooling. En la tabla 2.1 se puede observar con claridad este efecto, como se
observa el aumento de potencia es notable pero también aumenta el area de intercambio de
calor como se refleja en el valor U*A (coeficiente global de intercambio de calor por el
area de intercambio de calor de la caldera de recuperacidon). Al momento de hacer un
disefio debemos tener en cuenta esta consideracion.

2.5.2.- Considerando superficies secundarias de recuperaciéon de calor

Esto de nuevo puede ser aplicado a generadores de vapor de presion simple o
multiple. Uno puede considerar superficies secundarias de recuperacion de calor como un
calentador de condensado, un serpentin desaireador o un sistema intercambiador de calor,
que ayudaran a mejorar la utilizacion de los gases de escape de las turbinas de gas.
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2.5.2.1.- Intercambiador de calor

En este método como se muestra en la figura 2.9, un intercambiador de calor es
usado para bajar la temperatura del agua de alimentacion que ingresa al economizador por
precalentamiento del agua de relleno que entra al desaireador. El agua de relleno al entrar
al desaireador a mayor temperatura requerira menor vapor para desaireacion,
incrementando por lo tanto la produccion neta de vapor y por consiguiente la eficiencia de
la planta. Ademas la cantidad de agua de relleno debe ser significante de otro modo la
cantidad de energia recuperada en el intercambiador seria insignificante, haciendo de esta
una propuesta antieconomica. En sistemas alimentados por combustible que contienen
pequeios residuos de azufre, la limitacion es el punto de rocio del agua, que esta en el
orden de 50-60 °C, dependiendo del porcentaje de volumen de vapor de agua en los gases
de escape. Por lo tanto, se debe tener en cuenta que la temperatura del agua de
alimentacion® no debe, si fuese posible, ser mas baja que el punto de rocio de cualquier
vapor acido o vapor de agua para evitar problemas de corrosion. Asi este método es
adecuado si la turbina de gas o el HRSG es alimentado solo con gas natural sin compuestos
de azufre.

Turbina de vapor Tanque de mezcla

Condensado Agua de
. relleno

Desaireador

\Vapor para desaireacign

HRSG | ——

, Y
Flujo Intercambiador Bomba de
de de calor alimentacion
gases —-—>

Sobrecalentador Economizador

Fig2.9: Intercambiador de calor: usado para precalentar la mezcla condensado y agua de relleno
antes de entrar al desaireador.

2.5.2.2.- Serpentin desaireador

En este esquema como se muestra en la figura 2.10, un serpentin desaireador es
usado para recuperar energia adicional de los gases de escape. El vapor de baja presion

®La temperatura del agua de alimentacion de un generador de vapor influye la temperatura promedio de la
pared de tubos del economizador. Si esta cae por debajo de la temperatura de puntos de rocio acidos de
vapores como acido clorhidrico, 4cido nitrico, acido sulfiirico o incluso vapor de agua, puede haber corrosion
y por consiguiente el fallo de los tubos.
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(0.35 a 1.7 bar) generado aqui es usado para desaireacion. De nuevo el vapor requerido
para desaireacion por el sistema tiene que ser significante para hacer de esta una opcion
economicamente factible. Puesto que la temperatura de pared del tubo esta por encima de
la temperatura de saturacion correspondiente a la presion del desaireador (110 - 140 °C), no
hay problemas de corrosion incluso con combustion de petroleo. La presion del
desaireador puede ser aumentada ligeramente si es necesario incrementar la temperatura de
saturacion. No obstante la temperatura de salida de los gases puede ser bajada solamente
hasta la temperatura de saturacion mas el punto pinch, mientras en los esquema de las
figuras 2.9 y 2.11 la temperatura del gas puede ser bajada muy por debajo de la
temperatura de saturacion del vapor del desaireador. La superficie del area requerida para
este sistema sera muy grande ya que el MLTD es pequeiio. También esta opcion es
igualmente cara considerando que este es un generador de vapor y requiere domos de
vapor, controles , valvulas de seguridad, instrumentos, etc.

) Tanque de mezcla
Turbina de vapor

Agua de
relleno

|_| -

apor para desaireaci Desaireador )

Bomba de
HRSG Condensado

& alimentacion

Flujo
de Evaporador Evaporador
gases H-P L-p

Sobrecalentador Economizador

Fig2.10: Evaporador de baja presion: usado para generar vapor de baja presion para desaireacion.

2.5.2.3.- Calentador de condensado

En esta opcion como se puede ver en el diagrama de la figura 2.11, un
intercambiador de calor (similar a un economizador) es usado para precalentar el agua de
relleno antes que entre al desaireador, bajando asi los requerimientos de vapor para
desaireacion. La temperatura de entrada del agua de relleno y la cantidad afectan la
eficiencia de este sistema. La temperatura de pared del tubo sera muy baja ya que la
temperatura del agua de relleno es frecuentemente de 25 a 50 °C. Por tanto, uno debe tener
mucho cuidado con problemas de corrosidon dentro y fuera de los tubos, debido a que la
temperatura de pared del tubo estard muy por debajo del punto de rocio del vapor de agua
asi como de cualquier vapor acido presente. Los tubos deben ser hechos de materiales
inoxidables o superaleaciones para aliviar estos problemas. Intercambiadores para
condensacion hechos de materiales resistentes a la corrosion pueden también ser
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considerados. El area de la superficie requerida por esta opcion serda muy pequeia debido
al alto MLTD obtenido por la baja temperatura de entrada del agua de relleno.

Turbina de vapor

Tanque de mezcla
Condensado

Agua de
relleno

apor para desaireacio|

Desaireador

HRSG

Flujo
de
gases

Sobrecalentador

Ev aporador

—»
Calentador

— de
condensado

Economizador

Bomba de
alimentacion

Fig.2.11: Calentador de condensado



CAPITULO 3

CONSIDERACIONES Y PARAMETROS DE DISENO!

3.1 Introduccién

Las centrales de ciclo combinado con turbinas de vapor y de gas son unas
instalaciones utilizables de manera flexible. Ellas ofrecen numerosas posibilidades de
concepcion del acoplamiento que se extienden desde “ciclo de una presion” muy simples
hasta "ciclos de tres presiones con recalentamiento intermedio™ altamente complejos. La
solucion elegida finalmente depende de dos criterios: las necesidades del cliente y los
factores tanto geograficos como fisicos inherentes al lugar de instalacion. La solucion final
de disefio se determina por un procedimiento de evaluacién que relacione la concepcién
del ciclo y la decision de inversion.

3.2 Procedimiento global de selecciéon del disefio

Durante la concepcién de una instalacion de ciclo combinado, el disefio del ciclo
deberé fijarse a partir de un gran numero de posibilidades. Este procedimiento comprende
las siguientes fases.

3.2.1 Las necesidades del cliente

Para determinar la potencia util, se consideran los limites inferior y superior de la
potencia nominal, los cuales pueden estar definidos, por ejemplo, por las limitaciones de la
red o por la demanda de energia auxiliar. La turbina de gas mas adecuada se determina
considerando su potencia maxima en la cual presente el rendimiento maximo.

La concepcion del proceso esté influenciado por la filosofia de la explotacion. Las
centrales de ciclo combinado se utilizan con diferentes finalidades, por ejemplo en forma

! La informacion del presente capitulo ha sido extraida de la siguiente bibliografia:
e LOZZA, Giovanni. “Turbine a gas e cicli combinati”
e SAWYER, John W. "Sawyer's gas turbine engineering handbook™.
e Revista técnica ABB N° 8.
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de instalaciones de carga base, como centrales de punta, como centrales térmicas que
deban arrancarse diariamente, asi como para la regulacion de frecuencia o para abastecer
calor a un proceso de produccion. Existe una solucion éptima diferente para todas estas
aplicaciones. Una instalacion de carga base, por ejemplo, posee un potencial de ingresos
mayor que una de reserva o de punta, como resultado del mayor nimero de horas de
servicio. Por consiguiente, vale la pena invertir mas en una instalacion de carga base, con
el fin de alcanzar un rendimiento mas elevado. Para considerar correctamente estos
factores durante la concepcion, es indispensable disponer de informacion fiable en relacion
con las horas de explotacion y el nimero de arranques por afo.

Cuando se exija el suministro de vapor de proceso en centrales de cogeneracion, se
analizan la temperatura, la presion y el flujo de masa requeridos en los limites de
suministro. Se deberan conocer las divergencias admisibles de estos pardmetros y las
variaciones de la demanda en funcion del tiempo, con la finalidad de que la instalacion
pueda dimensionarse para todas las condiciones de explotacion. Cuando de un proceso
externo retorne vapor o condensado al ciclo, deberd conocerse tanto su estado como su
calidad, a fin de poder considerar todos estos datos en la concepcion del ciclo.

3.2.2 Factores condicionados por el lugar de implantacidon

El cliente no puede normalmente influenciar los factores condicionados por el lugar
de implantacion. En cambio, ellos han de considerase cuando repercutan sobre el proceso.

La frecuencia la impone la red eléctrica local. Esta tiene un valor de 50 6 60 Hz e
influencian la eleccién de las turbinas de gas, dado que éstas por la estandarizacion se
dimensionan para una frecuencia determinada.

Las condiciones ambientales del lugar de implantacién influencian igualmente la
potencia y el rendimiento de las turbinas de gas. Una turbina de gas que trabaja por
ejemplo con una temperatura exterior de 0°C produce alrededor del 20% mas de
electricidad que la misma maquina con 30°C. Cuando el lugar de implantacion se
encuentre a una altitud de 100 metros sobre el nivel del mar, la potencia de la turbina se
reduce en 1% con respecto a la instalada a nivel del mar por disminucion de la presion
atmosfeérica. Las condiciones pueden variar fuertemente, por lo que se debera determinar
un punto de disefio que corresponda a las condiciones promedio. No obstante, es
importante conocer las condiciones extremas y las variaciones caracteristicas en el curso
del afo, a fin de poder determinar el &mbito de explotacién y considerar correctamente las
condiciones extremas mas importantes. La humedad del aire dependiente del clima sélo
tiene una influencia secundaria sobre la potencia y el rendimiento de las turbinas de gas.
Las condiciones 1SO, 15°C, 1.013 bar y 60% de humedad relativa, sélo sirven de base para
los célculos de la potencia en general.

Las exigencias en materia de emisiones las fija normalmente la legislacién local.
La emision de 6xidos de nitrdgeno (NOy) se limita normalmente. La inyeccion de agua o
de vapor a la cdmara de combustion pueden ciertamente reducir esta emision, pero estas
influencian la potencia y el rendimiento de las turbinas de gas, aumentando al mismo
tiempo el consumo de agua y, por consiguiente, los costos. Para la explotacion con gas
natural, se dispone de la técnica de quemadores EV "dry low NOy" de ABB que permite
obtener los valores de base de NOy exigidos sin inyeccion de agua.
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Puede suceder que la temperatura del agua de refrigeracion descargada o el
aumento de la temperatura del agua de refrigeracion en el condensador estén limitados, lo
que influencia el disefio del condensador e igualmente la potencia de la turbina de vapor.
En numerosos casos, el disefio de un sistema de refrigeracion puede limitarse por la
entrega méaxima admisible de calor a un rio.

Existen igualmente limites para gran numero de otras emisiones, como por ejemplo
para el ruido y para las aguas descargadas. Estas limitaciones tienen de todas maneras mas
repercusion sobre la concepcion de componentes individuales que sobre la potencia de los
ciclos. Por consiguiente, ellas no se consideran durante el procedimiento de seleccion.

La eleccién de un proceso de ciclo combinado depende de la disponibilidad de los
recursos como combustible, agua de refrigeracion, y también en ciertos casos, de las
condiciones de espacio disponibles.

Por razones técnicas y economicas, el combustible es un factor clave. El tipo de
combustible y su composicion ejercen una influencia directa sobre la potencia de las
turbinas de gas y sobre sus emisiones. El contenido de azufre determina la temperatura
admisible del agua de alimentacion en la entrada de la caldera de recuperacion. La mayoria
de las veces, una instalacion de ciclo combinado puede quemar dos tipos diferentes de
combustible. En este caso, se debera determinar cual es el combustible principal y saber
con qué frecuencia se puede utilizar el segundo. De esta manera, se puede determinar la
importancia de los dos combustibles utilizados para el aporte de energia al ciclo.

Los costos de explotacion de la instalacion y, con ello, el beneficio sobre el capital
invertido, dependen fuertemente del precio del combustible. Cuanto méas elevado sea el
rendimiento, tanto menor seré el consumo de combustible. De otra parte, cuanto mayor sea
el rendimiento, seran igualmente mayores los gastos de inversion. Cuando se utilicen
combustibles de bajo precio, no son rentables las inversiones suplementarias para mejorar
el rendimiento de la instalacion. Cuando se conozca el precio del combustible, se puede
calcular si ciertos perfeccionamientos del ciclo son econémicamente razonables o no.

La concepcion del sistema de refrigeracion depende de la disponibilidad de agua
de refrigeracion. Cuando se disponga de grandes cantidades a un precio ventajoso, a
menudo agua de mar o de un rio, se instala un sistema de refrigeracion directo. Cuando el
agua sea escasa 0 cara, se debera eventualmente reducir el consumo de agua, utilizando un
sistema de refrigeracion indirecto con una torre de refrigeracion. En instalaciones que no
dispongan de agua de refrigeracion, se utilizan a menudo condensadores refrigerados por
aire o torres de refrigeracion secas, sin consumo de agua. Ahora bien, estos sistemas
necesitan accionamientos auxiliares suplementarios y son caros. El tipo de condensador
determina el vacio realizable, lo que tiene una influencia directa sobre la potencia, ya que
un vacio mas intenso aumenta la potencia de la turbina de vapor. De ello se deduce que la
eleccion del sistema de refrigeracion influencia igualmente el rendimiento de la
instalacion.

El espacio disponible solo influencia la concepcion alld donde deban preverse
edificios o partes de instalaciones existentes. De ello pueden resultar gastos de inversion
mas bajos pero, al mismo tiempo, pueden limitarse las posibilidades de mejora del
rendimiento, dado que se restringe eventualmente el tamafio de la caldera de recuperacion
o la eleccion de la configuracion de los ejes (una o varias lineas de ejes).
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3.2.3 Concepciodon del proceso de disefio

Las necesidades del cliente y las condiciones climaticas del lugar de implantacion
constituyen la base para la tercera fase del procedimiento de seleccion que conduce a la
solucion final del disefio. EL objetivo consiste en todos los casos en elegir el proceso
optimo, lo que no siempre implica sin embargo el rendimiento maximo posible. Para
alcanzar este objetivo, se deben analizar exactamente la influencia de cada aspecto de la
concepcion de los ciclos sobre la decisién de inversion. De esta manera, se evita el
suministro de una instalacion demasiado compleja y demasiado cara que no aportaria
beneficios razonables sobre la inversion del cliente.

3.3 Interconexioén 6ptima de dos ciclos

La interconexion de un ciclo de turbina de gas con el de vapor producido en la
caldera de recuperacion aporta grandes ventajas termodindmicas con respecto a las
centrales térmicas clasicas. Esto se debe al gran gradiente de temperatura entre el fluido de
trabajo en la turbina de gas y a la cesion relativamente débil de calor en el condensador del
ciclo de vapor. Esta diferencia de temperatura influencia directamente el rendimiento del
ciclo.

La figura 3.1 muestra los ciclos "gas y "agua-vapor" en un diagrama entropia en
funcion de la temperatura. El ciclo de gas esta representado por las zonas 1-2-3-4-1: 1
hasta 2 es la compresion, 2 hasta 3 el proceso de combustion y 3 hasta 4 la expansion de
los gases calientes en la turbina de gas. En 4, los gases de escape calientes pasan a la
caldera de recuperacion y ceden aqui la energia Q-, que se utiliza hasta la temperatura de la
chimenea en 5, al ciclo de vapor. En una instalacion de turbina de gas simple sin
combinacion con un ciclo agua-vapor, esta energia pasaria al ambiente y, por consiguiente,
se perderia.

—_—» S

Fig.3.1: Diagrama entropia--temperatura del ciclo combinado
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El ciclo de vapor de agua de una presion mostrado en la figura 3.1 ha sido
representado en el diagrama por las zonas A-A'-B-C-D-E-F-A. A’ hasta E representa la
caldera de recuperacion , correspondiendo A' hasta B al economizador, B hasta D al
evaporador y D hasta E al recalentador. En E, el vapor recalentado entra a la turbina de
vapor, se expansiona en E hasta F y se condensa de nuevo hasta A' en forma de agua, en el
condensador. El recalentamiento en el desaireador esté representado por la zona A-A'.

En un ciclo de una presion, la pérdida de exergia de la caldera de recuperacion se
representa por la zona comprendida entre la linea 4-5, enfriamiento de los gases de escape,
y la linea A-E, produccion de vapor. La exergia puede considerarse como la energia
transmisible a una temperatura determinada. Para aumentar el rendimiento del ciclo, es
importante reducir al minimo la pérdida de exergia del ciclo y aumentar al maximo la
transmision de energia en la caldera de recuperacion. Una recuperacion suplementaria de
exergia se consigue por instalacion de una segunda etapa de presion en la caldera de
recuperacion (economizador C-C' y evaporador C'-D'), pero esto tiene como resultado
costos mas elevados. La utilizacion de la energia contenida en los gases de escape aumenta
manteniendo la temperatura de la chimenea tan baja como sea posible. Durante el disefio
de la instalacion, se trata de conseguir el equilibrio entre la mejora del rendimiento y los
correspondientes costos suplementarios.

3.4 Consideraciones de disefio

3.4.1 Influencia del arreglo del ciclo

Como se dijo anteriormente el ciclo inferior a vapor es por lo general caracterizado
por més fases de evaporacion (dos o tres) a diferentes presiones. Tal arreglo permite limitar
la disipacion del potencial termodinamico de los gases ligados al intercambio térmico entre
gas y vapor: es necesario producir vapor a alta presion (y por tanto a alta temperatura, con
el fin de desarrollar mayor trabajo en las sucesivas expansiones) donde los gases son mas
calientes, y bajar progresivamente el nivel de la produccion térmica (generando vapor a
presion mas reducida) a medida que los gases se van enfriando. Todo esto es la
consecuencia del fundamental concepto de limitar las irreversibilidades en el intercambio
térmico entre gas y vapor, alcanzables con la reduccién de los AT bajo los cuales ocurre la
cesion de calor de la corriente del ciclo

Tal concepto viene aplicado no solo a la fase evaporacion, sino también a aquellas
del precalentamiento y del sobrecalentamiento del flujo de agua y de vapor a las diferentes
presiones. De esto se deriva la disposicion general de los varios bancos de HRSGs
relativos a casos de dos y tres niveles de presion con y sin recalentamiento (RH), que se
veran mas adelante. La eventual presencia del recalentador es en efecto una posible opcion
ulterior en el arreglo del ciclo de recuperacion. Su modalidad de realizacion es del todo
analoga a aquella del ciclo de vapor clasico y como tal contribuye al mejoramiento del
rendimiento del ciclo, en cuanto:

e Aumenta el nivel medio de temperatura a la cual el calor es introducido en el ciclo
termodinamico® y,

2 En el ciclo de recuperacion existe ciertamente una gran disponibilidad de calor a temperatura muy elevada,
que viene absorbido en la evaporacion a nivel térmico inferior: la adicién del recalentador permite de
transferir parte de este calor al vapor a temperatura mas elevada, con una consiguiente disminucion de las
irreversibilidades y aumento del rendimiento, en forma del todo analoga al sobrecalentador.
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e Disminuye el porcentaje de liquido presente al final de la expansion de la turbina,
mejorando las condiciones operativas y el rendimiento.

El recalentador representa obviamente una complicacion constructiva y un costo adicional.
Su empleo en el ciclo combinado no es generalizado, pero su uso es limitado a las
instalaciones de gran potencia. A continuacion analizaremos algunos arreglos de ciclos
combinados encontrados en la mayoria de modernas centrales eléctricas de ciclo
combinado. La disposicion de los bancos de intercambio térmico en el HRSG pueden
sufrir leves modificaciones segun las soluciones adoptadas por los varios constructores y
por lo tanto las configuraciones que se veran no son las Unicas posibles.

3.4.1.1 Un nivel de presidn sin recalentamiento

Es el mas simple de todos los ciclos combinados existentes. A menudo estos
circuitos se utilizan para combustibles de bajo precio y de mala calidad, como es el caso
del petroleo bruto o de fuel pesado con alto contenido de azufre. En comparacion con
ciclos mas sofisticados, son de menor inversion y el rendimiento de tales instalaciones
simples son menores. La configuracién de este sistema se muestra en la figura 2.1.
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e
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CICLO DE DOS NIVELES (sin RH)

Fig. 3.2: Ciclo de recuperacion de dos niveles de presién sin recalentamiento: 2L.

3.4.1.2 Dos niveles sin recalentamiento

A la salida del desaireador (que puede corresponder a uno cualquiera de los
esquemas de la figura 2.8), dos bombas de alimentacion llevan el agua a las dos presiones
consideradas como se muestra en la figura 3.2. Siguen dos economizadores de baja
temperatura, que pueden ser puestos en paralelo a la corriente gaseosa (como se ve en la
figura en realidad se prefiere alternar entre ellos los varios rangos de dos economizadores,
para evitar el efecto de eventual desuniformidad del flujo de gas en sentido transversal) o
simplemente en serie con aquel de alta presion (HP), mas importante, que precede a aquel
de baja presion (LP) en el sentido de los humos. Luego del evaporador de LP, es puesto el
segundo economizador de HP (se nota que el precalentamiento de HP es dividido en dos
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fases, siempre siguiendo el concepto de contraponer agua caliente con gas calientes y
viceversa ), luego el sobrecalentador de LP. El evaporador de HP es al final seguido por su
sobrecalentador, siempre en contracorriente; si acaso se desea sobrecalentar al méaximo
también el vapor de LP, un segundo sobrecalentador podria ser puesto en paralelo con
aquel de HP: tal opcion no es generalmente seguida porque su influencia en el rendimiento
es contraria y en todo caso a tal punto marginal de no justificar ulterior complicacion del
arreglo. Este esquema es de gran difusion en la préactica de ciclos combinados, realizando
un buen compromiso entre prestaciones termodindmicas y simplicidad de la instalacion. Es
utilizado en instalaciones que emplean combustibles méas caros, pero que presentan un
contenido de azufre inferior.

3.4.1.3 Dos niveles con recalentamiento

Difiere del esquema anterior porqué el banco de recalentamiento es puesto en
paralelo al sobrecalentador de alta presion. La disposicion en paralelo es necesaria a fin de
que ambas corrientes de vapor (aquella de HP y aquella del RH) puedan alcanzar el
maximo valor de temperatura permitida por el ATy con los gases provenientes de la
turbina. Como ya se dijo antes para el economizador, se prefiere de todos modos alternar
los varios rangos de SH y RH, como esquematicamente se muestra en la figura 3.3. La
presion a la cual se debe efectuar el recalentamiento de forma Optima para las prestaciones
de la instalacion es intermedia entre las dos presiones de generacién de vapor. Este
esquema es escasamente difundido: en efecto si se acepta la complicacion consecuente al
recalentamiento (ida y vuelta de la tuberia de vapor, separacion de la turbina en dos
cuerpos distintos, mayor superficie de intercambio) es probable que se vuelva mas
aceptable un esquema de tres niveles.

Y

CICLO DE DOS NIVELES (con RH)

Fig. 3.3: Ciclo de recuperacion de dos niveles de presion con recalentamiento: 2LR.
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3.4.1.4 Tres niveles sin recalentamiento

El esquema de la figura 3.3 viene repetido en este caso aumentando a la seccion LP
la seccion intermedia (IP) como se muestra en la figura 3.4. En la figura se hace referencia
a un esquema con desaireador integrado al nivel de LP, opcion que se vuelve mas
razonable con 3L visto el valor modesto de la presion LP (alrededor de 3 bar). Se nota que
el sobrecalentador de presion intermedia prosigue también en la zona de alta temperatura,
favoreciendo a una expansion mas seca (menor formacion de liquido en la turbina).
También el esquema 3L es de difusion limitada, porque si no afiadimos el recalentador, no
se permiten obtener prestaciones significativamente superiores al esquema de dos niveles.

SHiP ™ N
/" sH1p v. P eH>P e
v. P
-1 ey. HP SHLP cp|LP
A}

eco HP (1)

SHIP(2) eCoHP(2)

CICLO DE TRES NIVELES

Fig. 3.4: Ciclo de recuperacion de tres niveles de presién sin recalentamiento: 3L.

3.4.1.5 Tres niveles con recalentamiento

También en este caso el HRSG difiere del caso anterior por la adicion del banco de
recalentamiento como se muestra en la figura 3.5. La presion a la cual se efectta el
recalentamiento coincide siempre con aquella de la evaporacion de IP. El vapor
proveniente de la turbina de HP viene mezclado con aquel generado en la seccion de IP y
por tanto recalentado hasta el maximo valor permitido por los gases de descarga, antes de
retornar a la turbina. Tal sobrecalentamiento, efectuado a una presion bastante baja (entre
15 y 30 bar), previene en modo decisivo la formacion de liquido en la turbina, problema
que aflige al ciclo 2L y sobretodo al 3L. Se conoce en efecto que, partiendo de la misma
temperatura maxima, diferente es el titulo al final de la expansion si esta se inicia a 70 -
100 bar (valor comun de la presion maxima del ciclo 2LR y 3L) antes que a 15 - 30 bar al
cual viene efectuado el recalentamiento en el ciclo 2LR y 3LR. Esto constituye un punto
decisivo a favor del ciclo con recalentamiento. La solucion 3LR es por tanto la opcion de
punta en la practica de ciclos combinados y es reconocida como aquella predominante en
las grandes instalaciones de carga base para produccion de energia eléctrica.
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Fig. 3.5: Ciclo de recuperacion de tres niveles de presion con recalentamiento: 3LR.

3.4.2 Los Combustibles

Es otro parametro importante que se debe tener en cuenta al momento de disefar
centrales eléctricas de ciclo combinado. El tipo de combustible y su composicion influyen
directamente sobre la potencia de las turbinas de gas y sobre sus emisiones. Estos
determinan la temperatura con que deben salir los productos de combustion del generador
de vapor por recuperacion de calor, para evitar la precipitacion de vapores cidos que
provocarian corrosion en los tubos del economizador de la caldera de recuperacion.

Las plantas de ciclo combinado pueden quemar combustibles que usan las turbinas
de gas y los calderos convencionales, y algunos con menor grado que aquellos adecuados
para turbinas de gas como el carbon o coque. Combustibles para turbinas de gas incluyen
combustibles gaseosos como el gas natural, gas de refineria y gas licuado de petréleo, y
combustibles liquidos incluyendo destilados, nafta, petréleo crudo y petrdleo residual.

Por lo general no hay restricciones de operacion o problemas con combustibles
gaseosos o petroleos ligeros. El petréleo crudo o residual a menudo requerirdn alguin
tratamiento para satisfacer la operacion de las turbinas de gas. El sodio, potasio o vanadio
son algunos elementos que se hallan en el petréleo crudo o residual. Si no son separados o
inhibidos, estos producen corrosion en los componentes que se encuentran en la trayectoria
de los gases calientes como cubiertas de combustion, piezas de transicion y en los cubos y
toberas de la turbina. El sodio y potasio pueden ser separados por limpieza con agua y
separando luego el agua luego con un precipitador centrifugo o electrostatico. El vanadio
no puede ser separado tan facilmente, pero es inhibido inyectando componentes de
magnesio, MgSO4 u otros, en una relacion tal que la concentracion de magnesio sea tres
veces la concentracion de vanadio.

La ceniza formada por el petroleo crudo o residual, se deposita en el cubo y toberas
de la turbina y en los tubos del generador de vapor por recuperacion. Los depositos
acumulados en los tubos del generador de vapor pueden ser parcialmente separados por
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limpieza regular del hollin. Los depdsitos acumulados en la turbina pueden ser separados
inyectando componentes abrasivos, dentro del sistema de combustion de la turbina.

La performance de las turbinas de gas y de sistemas de ciclo combinado se
degradan con el tiempo cuando es quemado petréleo crudo o residual, por los dep6sitos de
ceniza acumulados en las turbinas. Variaciones frecuentes de la performance de ciclos
combinados con el tiempo se muestran en la figura 3.6 cuando se quema petroleo residual
y en la figura 3.7 cuando se quema petréleo crudo respectivamente. Las variaciones
mostradas en estas curvas son el resultado de los depositos de ceniza acumulados en las
turbinas de gas, no incluye el fouling® del caldero ya que la performance del caldero puede
ser prevenida degradandola con limpieza regular del hollin. Aunque la ceniza formada por
el petréleo crudo o residual degradan la performance promedio de sistemas de ciclo
combinado, ellos son econdmicamente utilizados en el disefio de centrales de ciclo
combinado porque su costo es menor que aquel de otros combustibles liquidos y gaseosos.
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Fig. 3.6: Variacion de la performance del ciclo combinado alimentado con petroleo residual.

3.4.3 Consideraciones ambientales

El disefio de centrales de ciclo combinado generalmente requieren un estudio de las
condiciones ambientales. Aun cuando varias plantas de ciclo combinado pueden satisfacer
los requerimientos de muchos paises desarrollados, sistemas especiales para control de
emisiones o control de ruido muchas veces pueden ser requeridos.

% El coeficiente de fouling considera el ensuciamiento de los tubos. Este interviene en el coeficiente total de
trasferencia de calor y por tanto en la performance de la caldera de recuperacion.
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Fig. 3.7: Variacion de la performance del ciclo combinado alimentado con petréleo crudo.

3.4.3.1 Emisiones

Estas son consecuencia del tipo de combustible quemado por las centrales de ciclo
combinado. Es otra consideracion a tener muy en cuenta al momento de disefiar una central
eléctrica de ciclo combinado.

Las emisiones que comunmente son controladas son éxidos de nitrégeno (NOy),
oxidos de azufre (SOy), hidrocarburos no quemados (UHC), monoxido de carbono y
material particulado (PM). Las turbinas de gas y centrales de ciclo combinado por lo
general satisfacen los limites impuestos a las emisiones, pero algunos combustibles pueden
requerir ciertas limitaciones o sistemas especiales para el control de estas.

Las emisiones NOy de turbinas de gas son principalmente una funcion de la
temperatura de Ilama. Poco NOy es formado si la temperatura de llama esta por debajo de
1650 °C, pero los NOx incrementan exponencialmente cuando la temperatura de llama
excede este valor. Por tanto, los métodos de control de emision de NOy son principalmente
aquellos que reducen o limitan la temperatura de llama. Los métodos que limitan la
emision de NOy en combustores convencionales son:

» Disminuir la relacion combustible aire.
» Inyeccién de agua.
» Inyeccion de vapor.

Bajas relaciones de combustible aire limitan la temperatura de llama por
incremento del flujo de masa de aire a través de la zona de llama. La inyeccion de agua y
de vapor reducen la temperatura de llama por la inyeccion de sustancias inertes que tienen
alta capacidad térmica en la zona de llama. El limite en la reduccion de la temperatura de
llama es la estabilidad de la llama. Las emisiones de NOy por estos métodos pueden ser
controladas de 40 a 100 ppm, muestra seca, referida a 15% en volumen de oxigeno. El gas
natural tiene las menores temperatura de llama y emisiones. Los gases propano y butano, y
combustibles liquidos presentan mayores temperatura de llama y emisiones de NOx.
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Compuestos de nitrégeno ligados a combustibles liquidos también producen NOy.
El porcentaje de nitrégeno convertido a NOx depende sobre todo del disefio del combustor.
El rango frecuente es de 50 a 70%. Los quemadores de calderos con encendido pueden ser
configurados de tal forma que puedan reducir algo de NOy formado por el combustor de
las turbinas de gas. Los calderos con encendido suplementario con quemadores de parrilla
producen usualmente NO, que es algunas veces visible en la chimenea como una neblina
marron.

Los quemadores de turbinas de gas y calderos con encendido convierten todo el
azufre del combustible a SOy. Por lo tanto, las emisiones de SOy son controladas limitando
el contenido de azufre en el combustible. Los hidrocarburos no quemados y las emisiones
de CO en los gases de escape frecuentemente son bajos, variando de 5 a 20 ppm. Por lo
cual, en muchos paises no hay control para este tipo de emisiones.

Las emisiones de material particulado de las turbinas de gas son frecuentemente
bajas, por lo que muchas veces no son reguladas. Los combustibles influencian la emision
de PM. Estas se forman de los rasgos de metal del combustible cuando se combinan con el
oxigeno, azufre u otros elementos activos presentes en el combustor.

3.4.3.2 La descarga térmica

La descarga térmica es un consideracion técnica y establece el dimensionamiento
del sistema de refrigeracion por entrega méxima admisible de calor al ambiente.

La descarga térmica por refrigeraciéon media (rio, mar, torre de enfriamiento, aire,
etc.) es baja en los ciclos combinados por recuperacion de calor. La descarga térmica de un
sistema de potencia de ciclo combinado frecuentemente es de 2100 a 2637 kJ/kwh si se
comparan con los 4200 a 4747 kJ/kwh de una planta de vapor convencional. Sistemas de
ciclo combinado con encendido suplementario desechan hasta 3165 kJ/kwh con sistemas
de refrigeracién media y ciclos combinados con encendido total alcanzan hasta 5275
kJ/kwh.

3.4.3.3 Emisién de ruido

No es un parametro termodindmico pero si una regulacion técnica. La turbina de
gas es el principal generador de ruido en el ciclo combinado. El ruido de la turbina de gas
puede ser atenuado a niveles muy bajos que cumplan con los estandares y regulaciones de
planta. El tratamiento del sonido en las entradas de aire de las turbinas de gas y cubiertas
de los equipos son cominmente atenuados con silenciadores en los gases de escape. Los
calderos efectivamente atentan el ruido de las turbinas de gas, de tal forma que muchos
silenciadores de gases de escape no son requeridos en sistemas de ciclo combinado.
Aquellos sistemas que incorporan sistemas de bypass para los gases de escape por lo
general requeriran silenciadores u otro tratamiento de ruido en el ducto bypass.
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3.4.4 Definicidon de los parametros vy prestaciones del ciclo combinado

Tan pronto como se hayan fijado las caracteristicas principales de la configuracion
del ciclo, se pueden definir algunos parametros del mismo, como el punto pinch, punto
subcooling o la presion del vapor a la salida de la turbina de vapor (temperatura del
condensador), etc. Estos parametros determinan la concepcion de base de algunos
componentes del sistema, como caldera de recuperacion y condensador.

Existen otros pardmetros que se relacionan directamente con las exigencias
técnicas. Un parametro de este tipo es por ejemplo la temperatura con que salen los gases
de la caldera de recuperacién que es funcion del contenido de azufre del combustible. La
combustion del azufre libera SO, y SOs. ElI SO3 reacciona con el agua y produce acidos
altamente corrosivos. Esto explica que sea absolutamente necesario evitar la condensacion
en la caldera de recuperacion, a fin de evitar la formacion de estos &cidos en el lado de los
gases quemados en el exterior de los tubos. Esto se consigue manteniendo la temperatura
de los gases de escape de la caldera de recuperacion por encima del punto de rocio del
acido sulfdrico. La mayoria de las veces, la temperatura de los gases se fija al valor
minimo posible, pero de manera que se evite la corrosion. Cuando el combustible no
contenga nada de azufre, esta temperatura se sitda en unos 60 °C. Con un combustible que
contenga mucho azufre, esta temperatura puede llegar por lo menos a 140 °C e incluso
superar este valor, lo que puede obligar a reconsiderar la concepcion del ciclo.

Otra causa potencial de erosion reside en la humedad en las etapas de baja presion
de la turbina de vapor que se observa mas a menudo en presencia de un vacio muy bajo.
Para evitar, en tales casos, este tipo de erosion, es a veces necesario reemplazar el ciclo sin
recalentamiento intermedio por un ciclo con recalentamiento intermedio.

Los resultados son estrechamente dependientes de los valores operativos asumidos
respecto a las prestaciones de los componentes. Para obtener resultados reales es
absolutamente necesario asumir de forma precisa los pardmetros que definen tales
prestaciones. En la tabla 3.2 y tabla 3.3 se muestran un elenco de tales asunciones, con una
serie de valores, que representan en la actualidad muy bien los estandares encontrados en
las ultimas tecnologias de las modernas unidades industriales de centrales de ciclo
combinado de gran potencia.

Tabla 3.1: Valores que describen el nivel tecnoldgico de las actuales y futuras turbinas de gas.

Tecnoloaia C (1985) C (1985) B (1995) A (2005)
9 pequefia unidad gran unidad gran unidad gran unidad
TIT, °C 1100 1100 1250 1400
Thmx, °C 800/780 800/780 830/800 880/850
;rr?fcr ?;)r!r(l)i%ﬁo media media/alta media/alta alta
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Tabla 3.2: Valores recomendados para el calculo de la turbina de gas de un ciclo combinado

Condiciones ambientales

Temperatura y humedad relativa 15°C, 60%
Presion ambiente 101325 Pa
Compresor

Ap filtro de aspiracion 1 kPa
Rendimiento politropico 85 - 90%
Combustor

Temperatura del combustible 15°C
Presion del combustible 30 bar
Temperatura total de ingreso al 1° rotor (TIT) 1280°C
Turbina

Rendimiento politrépico™ 85 — 94%
Temperatura maxima de alabes de la 1° tobera 830°C
Temperatura maxima de alabes de las otras ruedas 800°C

Ap de la descarga 1 kPa
Generador eléctrico

Rendimiento 99%

En la tabla 3.2 un dato de particular importancia es obviamente la TIT (temperatura
de ingreso a la turbina): el valor indicado de 1280°C representa hoy el nivel mas elevado
encontrado en el mercado, pero téngase presente que muchos modelos validos operan con
valores de TIT ligeramente inferiores (1000-1200°C). En la tabla 3.1 se muestra asimismo
algunos valores de TIT, de la temperatura méxima admisible por los alabes (Tpymx) Yy del
nivel tecnoldgico de enfriamiento de los alabes de las actuales y futuras tecnologias de las
turbinas de gas.

En la tabla 3.3 los valores maximos de las condiciones de vapor (140 bar, 538°C)
son coherentes con aquellos encontrados normalmente en las centrales de vapor de
potencia relativamente limitada (100-150MW). El valor tipico de grupos mas importante
(es 240 bar, 565°C para 600 MW). La condicion de condensacion (0.05 bar) y el consumo
de auxiliares (principalmente de la bomba de circulacion del refrigerante del condensador)
son razonables para condensacion con agua en circuito abierto (rios, mares,etc.) o con torre
evaporativa. En caso de condensacion con aire seco, son mas frecuentes presiones de
condensacion cercanas a 0.1 bar con consumo de los auxiliares mas elevado si el sistema
prevé la circulacion forzada del aire.
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Tabla 3.3: Valores recomendados para el calculo de la seccion a vapor de recuperacién de un ciclo

combinado
AT minimo entre el gas y evaporacion (ATpp) 10°C
AT minimo entre la salida del economizador y evaporacion (ATsc) 25°C
AT minimo entre el gas y vapor sobrecalentado (ATap) 10°C
Méxima temperatura del vapor sobrecalentado 538 °C
Méxima presion de evaporacion 140 bar
Minima presién de evaporacion 3.1 bar
Minima presién de recalentamiento 15 bar
Presion de condensacion 0.05 bar
Presion del desaireador 1.4 bar
Ap/p economizador 15%
Ap/p sobrecalentador 8%
Pérdida térmica en el HRSG, lado gas 0.7%
Pérdida presion en el HRSG 3 kPa
Rendimiento isentropico de la turbina 85%
Rendimiento hidraulico de la bomba 83%
Rendimiento electro-mecanico de la bomba 90%
Potencia térmica auxiliar/ Potencia térmica del condensador  |0.5%
Temperatura del ambiente de referencia 15°C

3.4.5 Rendimiento del ciclo combinado

Es la prestacion més importante a tomar en cuenta al momento de disefiar las
centrales eléctricas de ciclo combinado. Un examen mas generalizado de las prestaciones
de plantas de ciclo combinado es sintetizado en el acostumbrado plano trabajo util-
rendimiento, al variar la relacion de compresion del ciclo (B) de las turbinas de gas tal
como se muestra en la figura 3.8. En tal figura son representados: (i) los puntos a varios 3
del ciclo simple, para la tecnologia actual y para aquella de la futura generacién
(tecnologia B y A definidas en la figura 3.8 con TIT de 1280 y 1400°C respectivamente),
(ii) los puntos del ciclo combinado para la tecnologia B, con ciclos de recuperaciéon con
presiones de un nivel, dos niveles y tres niveles con recalentamiento, y (iii) los puntos del
ciclo combinado para la tecnologia A, con ciclo de recuperacién de tres niveles de presion
con recalentamiento. Se puede observar lo siguiente:
= El rendimiento del ciclo combinado con turbinas a gas modernas y de gran tamafio son

siempre superiores al 50%, el grafico evidencia el enorme salto respecto al ciclo
simple.
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El argumento del rendimiento es escasamente influenciado por la relacion de
compresion de las turbinas a gas: la energia térmica a alta temperatura dispersa a la
descarga de un ciclo a bajo 3 viene de todos modos eficazmente recuperada en el ciclo
de vapor elevando la calidad. El trabajo especifico crece al disminuir de B, en relacion
a la mayor potencia desarrollada por un ciclo de vapor.

Es importante notar que el B 6ptimo en un ciclo combinado esta alrededor de 12-18.
Esto explica uno de los motivos mas importantes de porque las unidades heavy-duty
son proyectadas a 3 notablemente inferior de aquel optimal para el rendimiento del
ciclo simple. Este es en realidad optimizado por el rendimiento de un ciclo combinado,
ademas que por el obtenimiento del méximo trabajo especifico y del minimo costo por
unidad de potencia.

El aumento de las prestaciones de las turbinas a gas, pasando de la tecnologia B a la A
y en particular aumentando TIT, implica un aumento todavia mas sensible de las
prestaciones del ciclo combinado. La ventaja de un aumento de TIT no es mas
amortiguado por un aumento de la temperatura de descarga de los gases, porque este es
recuperado en modo termodindmicamente eficiente. Con maquinas de préxima
generacion y con un ciclo de vapor adecuado, la figura sefiala rendimientos netos en
torno al 58%, un valor confirmado por el estudio de los principales constructores del
sector, obtenidos ademaés sin recurrir a § particularmente elevados (el campo optimal
estd en torno a 20). EI umbral del 60%, impensable con cualquier otra técnica de
conversion termodindmica, aparecera en la puerta de la centrales de ciclo combinado
del préximo decenio.
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Fig. 3.8: Prestaciones del ciclo combinado



59

El “rendimiento térmico” conocido también como “rendimiento de primera ley”. Se
define para un ciclo de potencia como:
w

_ neto

m= Q,

donde Wheto €5 la produccion de trabajo o potencia Gtil desarrollada por el ciclo de potencia
y Qa la entrada de calor suministrado al sistema desde una fuente externa (combustible).

3.4.6 Costo de la electricidad producida

Es otro de los pardmetros que se evalian al momento de disefiar una central
eléctrica de ciclo combinado. A la luz de los valores del rendimiento mostrados en el
parrafo anterior es evidente como el ciclo combinado se presenta como una tecnologia
competitiva predominante para la produccion de energia eléctrica a gran escala. En efecto
la competitividad de una central eléctrica, a las condiciones termodindmicas y ambientales,
se valora en términos del "costo de la electricidad” (COE), que puede ser expresado como:

Cear
COE = Acf + COM + CFUEL
heq n

donde:

» El primer término es la cuota de capital, en la cual Ccap es el complejo costo de capital
de la instalacion referido a la potencia nominal neta, relacionado al afio de inicio de la
operacion comercial, Pcf es el factor que permite calcular la cuota de amortizacion a
razon anual constante, en dependencia de la tasa de interés y de la vida util de la
instalacion, heq es el nimero de horas anuales equivalentes de funcionamiento a la
potencia nominal (es decir kWh efectivamente producidos en un afio divididos por los
kW de potencia nominal);

> EIl segundo término es el dato del costo total operativo y de mantenimiento (OM)
relacionados a los kW producidos;

» El tercer término es la cuota de combustible, en el cual CrygL es el costo especifico de
combustible, derivado de su costo unitario y de su poder calorifico, y n es el
rendimiento neto de la instalacion.

De lo anterior es evidente y se deduce que un elevado rendimiento es un factor
clave en la reduccion del costo de la electricidad producida por un determinado ciclo
termodinamico. La solucion final es obtenida por un complejo procedimiento de
optimizacion técnico y economico que relacione todos estos parametros estudiados.

3.5 Resultados del disefio _termodinamico de la central eléctrica de ciclo
combinado

El célculo completo del disefio termodindmico consiste en encontrar la potencia util
desarrollada, el consumo de combustible, el rendimiento y las caracteristicas
termodinamicas de los diferentes puntos del ciclo. Algunas veces, parametros como las
presiones y las temperaturas principales en el ciclo de vapor pueden estar previamente
definidos, como en el caso de eleccion de un ciclo estandarizado cuando se necesite vapor



60

con presion y temperatura determinadas para un proceso industrial, como sucede en
determinadas industrias. Los demas parametros se determinan procediendo a una serie de
calculos del ciclo con diferentes condiciones. Asi, se pueden comprobar las influencias que
tienen ciertas modificaciones de los parametros de disefio sobre la potencia, el rendimiento
y los gastos en las centrales de ciclo combinado.

3.6 Performance de la centrales de ciclo combinado

3.6.1 Performance del ciclo combinado de potencia

La eficiencia relativa a cada tipo de sistema de vapor es mostrada en la figura 3.9,
en la cual se ilustra la eficiencia de ciclos combinados de generacién de potencia como una
funcion de la entrada de calor al caldero y como una funcion de la entrada total de calor al
ciclo. La entrada total de calor al ciclo es el poder calorifico inferior (LHV) del
combustible quemado, y la entrada de calor al caldero es el calor sensible recuperado de
los gases de escape de las turbinas de gas mas el poder calorifico inferior del combustible
si se trata de una unidad con encendido suplementario.
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Fig. 3.9: Performance de centrales de ciclo combinado

El punto A de la figura es la eficiencia del ciclo simple con turbinas de gas. La linea
entre el punto A y B representa la performance de un ciclo combinado por recuperacion de
calor de un nivel de presion sin encendido alcanzando su méaxima eficiencia en el punto B.

La linea entre el punto B y C representa la performance del sistema de potencia de
ciclo combinado por recuperacion de calor de dos niveles de presion alcanzando su
méaxima eficiencia en el punto C. Ciclos combinados con sistemas de vapor mas
complejos, incluyendo recalentamiento y multiples niveles de presion, pueden
potencialmente ser aplicados en esta region para alcanzar mayor eficiencia. Estos sistemas
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son termodindmicamente posibles pero su complejidad de operacion y su alto costo en
relacion a la mejora en eficiencia deben ser estudiados.

La performance de sistemas de ciclo combinado con encendido suplementario es
mostrado en la linea entre los puntos C y D. El punto E representa la performance de
sistemas de ciclo combinado con encendido total. El transito entre los puntos D y E
representan la performance de sistemas totalmente encendidos con incremento de
combustible al caldero hasta el punto E. El punto F representa la performance de una
planta de vapor convencional. El trénsito entre los puntos E y F consiste de ciclos
combinados con encendido total con adicion de aire de combustion provisto por un
ventilador.

Para generacion de potencia los sistemas de ciclo combinado de principal interés
son los sistemas tipo recuperacion de calor sin encendido. Estos son los sistemas mas
eficientes y también tienen el menor costo de instalacion. En la figura 3.10 y 3.11 se
muestra el efecto de la temperatura y presion del vapor sobre la performance de centrales
de ciclo combinado por recuperacion sin encendido de un nivel de presion.
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Fig. 3.10: Efecto de la temperatura sobre la performance del ciclo combinado
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Fig. 3.10: Efecto de la presién sobre la performance del ciclo combinado.
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3.6.2 Efecto de las condiciones ambientales sobre la performance

La variacion de la performance de las turbinas de gas con las condiciones
ambientales causa una variacion asociada en la performance del ciclo combinado, la cual
debe ser considerada cuando se analiza un sistema de ciclo combinado para determinada
aplicacién. La potencia de las turbinas de gas y el flujo de aire incrementan al decrecer la
temperatura ambiente. Muchos sistemas de control de las turbinas de gas limitan la
produccion limitando la temperatura de combustion la cual origina que la temperatura de
los gases de escape disminuya al disminuir la temperatura del aire ambiente.

Variaciones frecuentes en la capacidad y heat rate’ de un ciclo combinado de
generacion de potencia por recuperacion de calor sin encendido es presentado en la figura
3.12, se observa que hay poca variacion del heat rate y de la eficiencia con la temperatura
del aire ambiente. Esto sucede porque la temperatura méxima del ciclo permanece
constante y las variaciones en la performance simplemente reflejan la variacion de las
eficiencias del los componentes con la variacion de las condiciones de operacion.
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Fig. 3.12: Variacion de la performance de sistemas de potencia con
temperatura ambiental.

3.6.3 Equipo de las centrales de ciclo combinado

Las caracteristicas de los equipos que conforman las centrales de ciclo combinado
determinan sus caracteristicas de performance, economicas y de operacion. Algunas
caracteristicas se muestran a continuacion.

* El heat rate o razén de energia muestra la relacion existente entre la energfa térmica disponible y la energia
eléctrica entregada por la unidad. Su expresion matematica es : Heat rate=mcomp*LHV/Pejec
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3.6.3.1 Las turbinas de gas

La caracteristica de la performance de las turbinas de gas que influye en la
performance del ciclo combinado es su potencia especifica. La potencia especifica es la
potencia producida por la turbina por cada unidad de flujo de aire. La eficiencia del ciclo
combinado aumenta con el aumento de la potencia especifica de las turbinas de gas. La
potencia especifica es calculada dividiendo la potencia de la turbina de gas por el flujo de

aire y son dimensiones frecuentes kw/(kg/s). Esto puede ser reordenado a kw.s/kg y en esta
forma se refiere al trabajo especifico.

La relacion entre la potencia especifica de la turbina de gas y el heat rate de un
ciclo combinado se muestra en las figuras 3.13 y 3.14. Estas muestran como el heat rate del
ciclo combinado es influenciado por las caracteristicas de las turbinas de gas para ciclos de
uno y dos niveles de presion sin encendido.

GAS TURBIME
SPECIFIC POWER
2000 ~ IKW/LB/SEC) GAS TURBINE
HEAT RATE
8800 |\ / IBTU/KWH/LHY]

= /
8600 |

16,000
8400

.
%15.@0\
8200 [~ N . .
Sy
COMBIMED CYCLE {,—-—-—-(_‘T“*—\—-__L
NMET HEAT RATE 1800 \ -

BTU/RWH LMV \IJD

- S
1600 < \T N

T 200 ~

7000 L
BOO 00 1000 1100 1200

GAS TURBINE EXHAUST GAS TEMP -°F

Fig. 3.13: Efecto de la performance de turbinas de gas sobre la performance de centrales de ciclo
combinado de un nivel de presién.

Los parametros claves que afecta la potencia especifica de las turbinas de gas se
ilustran en la figura 3.15 y en la tabla 3.4. La figura 3.15 muestra que la potencia especifica
es un parametro clave y que la relacion de presiones tiene muy poco efecto. Asimismo en
la tabla 3.4 se muestran la sensibilidad de varias variables como la eficiencia del
compresor, eficiencia de la turbina, relacion de compresion y temperatura de combustion.
Esta tabla confirma que la temperatura de combustién es la caracteristica predominante que
influencia la potencia especifica y por tanto la eficiencia del ciclo combinado.
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Fig. 3.14: Efecto de la performance de turbinas de gas sobre la performance de centrales de ciclo
combinado de dos niveles de presion.
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Fig. 3.15: Caracteristicas de la performance de turbinas de gas de ciclo simple.

Tabla 3.4: El ciclo de turbina de gas y el efecto de las performance de los componentes sobre la
eficiencia del ciclo combinado.

- . Cambioen la Eficiencia del
Caracteristicas Cambio de las . icl binad
del punto base variables po'Ee_n cla ciclo combinado
especifica (%) (%)
Relacion de
presiones del 12 +1 0 0
compresor
Temperatura de 2000°F +100°F +9.9 +34
combustion
Eficiencia del 88% +1% +1.2 +0.4
compresor
Eflc_lenma de la 92% +1% +2.2 +0.8
turbina
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3.6.3.2 La caldera de recuperacion

Las calderas de las centrales de ciclos combinados son configurados para recuperar
la energia de los gases de escape de las turbinas de gas de la manera mas econémica con la
finalidad de satisfacer los requerimientos de una determinada aplicacion. La configuracion
de la caldera de recuperacion varia significativamente dependiendo sobre todo del tipo de
ciclo aplicado.

El sistema de ciclo combinado por recuperacion de calor sin encendido usa las
calderas mas simples. El calor es trasferido desde los gases de escape por conveccion al
agua y vapor de la caldera de recuperacion. Los tubos de las calderas de recuperacion lado
gas por lo general son aleteados.

El arreglo de los elementos de trasferencia de calor es frecuentemente un
sobrecalentador, un evaporador y un economizador en serie con los gases calientes de la
caldera de recuperaciéon. El agua y vapor circulan en direccion opuesta formando un
intercambiador en contracorriente, el cual recupera eficientemente la energia de los gases
de escape de las turbinas de gas.

3.6.3.3 Las turbinas de vapor

Los sistemas de potencia de ciclo combinado por recuperacion de calor, con
calderos sin encendido o con encendido suplementario, usan frecuentemente turbinas de
vapor por condensacion directa sin recalentador.

Una de las principales consideraciones requeridas en la aplicacion de turbinas de
vapor en sistemas de ciclo combinado es la humedad del vapor en las etapas de baja
presion. Alta humedad resulta de no usar un recalentador con altas presiones de trabajo.
Las particulas de liquido presentes tienen una velocidad menor que las de vapor, por lo que
al quedar en el camino de éste, crean alto grado de perturbacion y entropia, reduciendo asi
la eficiencia del sistema. Quizd de mayor significacion econémica es el efecto erosivo
sobre los alabes de la turbina, de estas gotas de liquido a alta velocidad, lo que hace
necesario la reposicion periddica de aquellos cuando la humedad es excesiva.

3.6.3.4 Equipo auxiliar

Los equipos auxiliares para plantas de potencia de ciclo combinado son similares
para plantas de potencia de vapor, pero algunas adaptaciones son incluidas para satisfacer
los requerimientos o consideraciones econdmicas del sistema de ciclo combinado. Por lo
general los equipos auxiliares para un ciclo combinado son mas simples que para una
planta de vapor convencional debido a la menor temperatura y presion del vapor.

Los condensadores en sistemas de potencia de ciclo combinado a menudo realizan
la desaireacién del condensado. El vapor usado por los condensadores para desaireacion es
provisto por calentamiento suplementario durante cargas bajas de operacion.

Las bombas de condensado son tipicas para sistemas de vapor y pueden ser
verticales u horizontales para facilitar instalacién, mantenimiento y operacién. Las bombas
de condensado tipo vertical tienen un menor costo de instalacion ya que la bomba es a
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menudo instalada por debajo del suelo para proveer la altura positiva neta de succion
requerida por la bomba.

Las bombas que alimentan las calderas para ciclos combinados por recuperacion de
calor son por lo general horizontales. La baja presion de la caldera permite bajar los costos
de estas, facilitando asimismo su mantenimiento.

Las bombas de condensado y las bombas que alimentan la caldera son por lo
general combinadas dentro de una unidad en aquellos ciclos combinados por recuperacion
de calor operando con un condensador para desaireacion. Estos son los sistemas mas
simples de operar y automatizar. Ellos proveen facilidad de operacion debido al pequefio
numero de bombas y elementos auxiliares.

Los desaireadores empleados en sistemas de ciclos combinado son similares a
aquellos para plantas de vapor convencionales, pero algunos tienen una pequefia variacion
en la cual la energia para desaireacion es provista por agua calentada en la seccion del
economizador de la caldera por recuperacién de calor.

Otros sistemas auxiliares de plantas de potencia tales como alimentadores de

condensado, planta de tratamiento de agua, instrumentos de aire y de planta son similares a
aquellos de plantas de potencia de vapor convencionales.

3.7. Operacidon y mantenimiento

Las plantas de ciclo combinado son frecuentemente disefiadas para trabajar con
minima atencién de un operador. Paneles de control son por lo general colocados en una
sala de control de tal forma que un operador puede manejar un gran sistema de ciclo
combinado. Un operador local puede proveer observacion del equipo, andlisis de agua y
otros requerimientos rutinarios de operacion resultando en menor costo de operacion de la
planta.

Costos de mantenimiento para equipos de ciclo combinado dependen de muchos
factores incluyendo tipo de combustible, trabajo del ciclo, facilidad de mantenimiento,
condiciones climéticas, costo de mano de obra, etc. El tipo de combustible y el trabajo del
ciclo son las variables mas significativas y su influencia primaria es sobre el
mantenimiento de las turbinas de gas. En la tabla 3.5 son presentadas algunas estadisticas
de mantenimiento frecuentes de turbinas de gas segun el tipo de combustible y el trabajo
del ciclo. Para sistemas de carga base el tiempo de mantenimiento es aproximadamente
2.6% de las horas de operacion con gas natural y de aproximadamente 9.1% con petréleo
residual.

El equipo del ciclo vapor en los sistemas de ciclo combinado frecuentemente
operan con alta confiabilidad debido a que combustible no es quemado en la caldera de
recuperacion, las temperaturas del gas y del vapor son menores y los equipos del ciclo
vapor y auxiliares son muy simples. La introduccion de un caldera con encendido
suplementario por lo general disminuyen la confiabilidad.



Tabla 3.5: Estadisticas de mantenimiento frecuentes en turbinas de gas.
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Natural Gas Fuel

Maintenance

Frecuency

Time to perfom

Downtime Per Event

Yearly Downtime
Per Gas Turbine

Combustion Inspection

8000 Fired Hr

7 Shifts of 10 Hr

4 Days (96 Hrs)

42 Hr.

Hot Gas Path Inspection

16000 Fired Hr

20 Shifts of 10 Hr

10 Days (240 Hrs)

53 Hr.

Major Inspection

32000 Fired Hr

32 Shifts of 10 Hr

16 Days (384 Hrs)

84 Hr.

Average Downtime for 7000 Hrs/Yr Operation

179 Hrs.

Residual Oil Fuel

Yearly Downtime

Maintenance Frecuency Time to perfom | Downtime Per Event .
Per Gas Turbine
Water Wash 240 Fired Hr 10 Hr 10 Hrs 292 Hr
Combustion Inspection 3000 Fired Hr | 7 Shifts of 10 Hr 4 Days (96 Hrs) 192 Hr.
Hot Gas Path Inspection | 14000 Fired Hr | 20 Shifts of 10 Hr | 10 Days (240 Hrs) 60 Hr.
Major Inspection 28000 Fired Hr | 32 Shifts of 10 Hr | 16 Days (384 Hrs) 96 Hr.
Average Downtime for 7000 Hrs/Yr Operation 640 Hrs.




CAPITULO 4

“ANALISIS TERMODINAMICO DE LAS ECUACIONES UTILIZADAS EN LA
ELABORACION DEL SOFTWARE™!

4.1 Introduccién
En este capitulo se revisaran los fundamentos termodindmicos que han sido
utilizados para la elaboracion del programa, los cuales permitiran obtener los parametros

termodindmicos de disefio de la central eléctrica de ciclo combinado. En el apéndice A se
muestran los simbolos y abreviaturas usados durante el desarrollo del presente capitulo.

4.2 Andlisis termodinamico del ciclo gas

A continuacién se presenta el analisis termodinamico de los diferentes equipos que
conforman el ciclo con turbina de gas.

4.2.1 El filtro

En este se produce una caida de presion del aire que ingresa al compresor. Luego la
presion de salida en el filtro es:

Ap iltro .
P =Po— AP o= Do '{1 - p“} = p, “(1- plcin) (4.1)
0

Esta corresponde también a la presion de entrada al compresor.

' La informacion del presente capitulo ha sido extraida de la siguiente bibliografia:
e  Faires, Virgil Moring “Termodindmica”.
Giovanni Zucchi, “Apuntes de Termodinamica”.
Cengel, Yunus A. “Termodinidmica”.
Revista de Combustion y Clinkerizacion.
MATAIX, Claudio. "Turbomaquinas térmicas: turbinas de vapor, turbinas de gas
turbocompresores".



4.2.1.1 Eraccion molar del aire humedo

Para encontrar esta se asume combustion completa, en consecuencia todo el
carbono presente en el combustible formara CO, y todo el hidrogeno H,O. Ademas el
combustible se quema con la cantidad estequiométrica de aire, por tanto no habra O; libre
en los productos de combustion. La humedad en el aire no reacciona con nada, esta
aparecera como agua adicional en los productos de combustion.

combustible + aire seco — xCO, + ySO, + zH ,0+ wN , (4.2)

Para determinar las propiedades de una mezcla es necesario conocer la composicion
de la mezcla, asi como las propiedades de los componentes individuales. Hay dos maneras
de describir la composicion de una mezcla: ya sea mediante la especificacion del namero
de moles de cada componente, lo que recibe el nombre de andlisis molar, o mediante la
especificacion de la masa de cada componente, denominado andlisis gravimétrico.

Considere una mezcla de gases compuesta de k£ componentes. Estara de acuerdo en
que la masa de la mezcla m,, es la suma de las masas de los componentes individuales, y
que el numero de moles de la mezcla N, es la suma del nimero de moles de los
componentes individuales. Es decir,

k
m, =y.m y N, =N, (4.3a,b)
i=l

La relacion entre la masa de un componente y la masa de la mezcla se conoce como
fraccion de masa o gravimétrica (fin), y la relacion entre el niimero de moles de un
componente y el niimero de moles de la mezcla se denomina fraccion molar o volumétrica
(fv), es decir:

Sm; = i y fvi=— (4.4a, b)

N = i 4.5)

En base a esto se pueden calcular los moles del combustible y del aire seco que
intervienen en el proceso de combustion como sigue:

¢ Kilomoles de gas natural: Se considera 1 kmol ya que se conoce su fracciéon molar.
De (4.3a), (4.4b) y (4.5) se obtiene:

k
m, =N, > fo,-PM, (4.6)

i=1



ﬁ}i'mm

Ni :fvi'Nm =z
S o,
im1

(4.7)

Reemplazando en (4.7) se obtienen los moles del combustible conociendo la fraccion
volumétrica y la masa del combustible

_ ﬁci } mc

=t
vaciPMi
i=1

a;

(4.8)

El gas natural se considera compuesto por los siguientes componentes: metano,
etano, propano, butano, n-butano, n-pentano, iso-pentano, hexano, monodxido de
carbono, dioéxido de carbono, oxigeno y nitrogeno.

Kilomoles de diesel: Se considera 1 kg ya que se conoce su fraccion de masa. De
(4.4a) y (4.5) se obtiene:

Nl- — fmi .mm
PM .

1

(4.9)

Reemplazando en (4.9) se obtienen los moles de combustible, conociendo la fraccion
gravimétrica y la masa del combustible

Me, _ fme;m, - fmc; (4.10)
PM, PM, PM, '

al':

El diesel se considera compuesto por los siguientes componentes: carbono,
hidrégeno, azufre, oxigeno, nitrégeno, didéxido de carbono, monoéxido de carbono y
dioxido de azufre.

Kilomoles de aire seco: Se considera 1 kmol ya que se conoce su fraccion molar o
volumétrica. Reemplazando en (4.7) se tiene:

Sfvas; m,,

i (ﬁjaS‘PMaire )

i=l1

Bi:

4.11)

Los coeficientes desconocidos en la (4.2) se encuentran a partir del balance material
aplicado a cada elemento.

La presion de saturacion del agua (ps.) a 7, se obtiene de tablas de vapor de agua
saturado. La presion del vapor de agua en el aire es:

=HRp,,. (4.12)

p vapor ,aire



Suponiendo comportamiento de gas ideal, el nimero de moles de agua en el aire es:

_ (Zﬁ i)’pvapor,aire

Mo = (4.13)
pO - pvapor,aire

Luego el nimero de moles totales de aire himedo:
Ban =281 +n.0 (4.14)
La fraccion volumétrica del aire humedo:

[1: B, nro> B4 BSJ

h .=
ﬁ/a l Bah

(4.15)

Se considera el aire huimedo compuesto por los siguientes componentes: argon,
didxido de carbono, agua, nitrégeno y oxigeno

4.2.2 El compresor

Desde el punto de vista termodinamico del ciclo, el compresor es el lugar de una
pérdida importante del rendimiento. En efecto las trasformaciones termodinamicas
modifican el estado del fluido de trabajo, siendo correctamente expresadas a través del
rendimiento politropico de la maquina.

4.2.2.1 Presidn y temperatura de salida

La presion de salida del compresor es:

Doy = Prepy, (4.16)

El proceso de compresion se estudia segn una transformacion politropica® y bajo
la hipotesis de gas ideal. La temperatura de salida es por tanto:

n—1

Poa | " nl
Ty, =T01{p02} :T01'(P’”C) n (4.17)
01

Asimismo el rendimiento politropico es:

ez‘apc:?; (4.18)

% La transformacién politropica es un genérico proceso representado por la ecuacion p.v'=cte., con el
exponente n (indice de la politropica) tal de hacer pasar el gas desde un estado genérico 1 a otro 2.



donde: n ko Coae (4.19)

R

aire

Luego se tiene: T,, =T, prc) 7™ (4.20)

4.2.2.2 Trabajo total requerido

El trabajo requerido por un compresor es igual a la suma de los aportes de trabajo
desarrollados por cada etapa:

Wy = 2, A6 Weomp = DA, (4.21)

De cada etapa se extrae aire para refrigeracion segun sea solicitado por la turbina
para controlar la temperatura de los alabes en los limites permisibles (ver figura 4.1).

p2.Too A
1- x; =X =X
z 1= X2
P2, Toz
X, +X,
Compresor
p1-Tor

(P2, Ty, ,X); :presion, temperatura y fraccion de aire enfriamiento

Fig. 4.1. Compresor con extracciones de aire para refrigeracion.

Luego:
02, 702, 702,
Weomp = VAR + (1=x )-Ah\mzl Fo (=X, —x; )-Ah\mzH (4.22)
donde:
Tyy : temperatura de salida de la particular etapa (7, >Tpz:-;)-
x; : fraccion de aire extraida para refrigeracion de alabes de turbina, referida al caudal

masico de aire que ingresa al compresor. Su calculo se muestra en el apartado 4.2.4.



4.2.3 La cAmara de combustién

En el apéndice B se muestra un analisis detallado desde el punto de vista
termodinamico de la camara de combustion (combustor) y que nos ha permitido obtener
las ecuaciones que se muestra a continuacion.

4.2.3.1 Calculo del poder calorifico inferior

Se muestra a continuacién unas formulas que permiten obtener resultados tedricos
bastante aceptables, presentando una minima desviacion respecto a los experimentales.

e Para gas natural:

LHV = i( foe,-LHV,) (4.23)

donde:
fve; :fraccion volumétrica (o molar) del combustible,
LHYV; :poder calorifico inferior de los componentes del gas.

e Para diesel:

LHV =4.1 868{12125 - 292{fmclJ —70- finc, } +1000-LHV, finc, — (4.24)

mc,

donde:

finc; fraccion en masa de carbono en base seca,

fme , fraccion en masa de hidrogeno en base seca,

finc; fraccion en masa de azufre en base seca,

finc, fraccion en masa de monoxido de carbono en base seca,

LHYV ; :poder calorifico inferior del monoxido de carbono en MJ/kg.

4.2.3.2 Ecuaciones a utilizar

El estudio de sistemas de esta naturaleza es un tema importante en la
termodinamica quimica. El tema abarca tres aspectos principales que corresponden a tres
leyes de la naturaleza: el principio de conservacion de la materia, la primera ley de la
termodinamica (balance energético) y la segunda ley de la termodindmica (disociacion).
Esto se ve en el apéndice B.

Los caudales son referidos al flujo de aire que ingresa a la camara de combustion o
combustor (X...), es decir, se hace referencia al caudal masico efectivo de aire para la
combustion.



4.2.3.2.1 Conservacion de la masa

El balance material se aplica a la siguiente ecuacion estequiométrica:

combustible + aire humedo — productos de combustion (4.25)

Los moles de los componentes de cada sustancia que intervienen en la combustion

son:
Combustible: Gas natural: a, = fe, far ; i=12 (4.26)
> (fe-PM,,)
12 '
Diesel: a, = M; i=8 4.27)
PM,
h,
Aire humedo: de (4.14) B = fvah, ; i=5 (4.28)
I Z (fvahi 'PMaire )i
5
Productos de combustion: o =A, far+B; i=8 (4.29)

Los productos de combustion se consideran compuestos por: argéon, dioxido de
carbono, agua, nitrogeno, oxigeno, monoxido de carbono, monoxido de nitrogeno y
dioxido de azufre.

A, B; : coeficientes que resultan luego del balance. B;, depende de ¢ , .

4.2.3.2.2 Equilibrio quimico

Se considera la disociacion del N> y O de la mezcla final de equilibrio para la
formacion del monoxido de nitrégeno (NO). Tenemos:

Do
K o= (4.30)
P ((PN_, P, )1/2

o en su forma equivalente: Pvo =K, no '((p N, o, )W (4.31)
donde:
K, no : constante de equilibrio para el monoxido de nitrégeno (NO).

Py, Po, Py :moles de equilibrio del N2, O,y NO.



4.2.3.2.3 Balance de energia

Esta viene aplicada en dos casos:

Se conoce la temperatura de salida del combustor (To4)

En este caso se aplica la ecuacion de balance energético al volumen de control de la
camara de combustion segln se ve en la figura 4.2:

LHV +Q,+0, =|H 2~ H 3| (4.32)

resultando:

Z(P f(h ros— M 20s) =0

far =% L0 (4.33)

@ ; : moles finales de los gases de combustion en la mezcla en equilibrio.

Q4 QOc: calor afadido al aire y combustible, respectivamente. Se calculan segln la
ecuacion (3.16) del apéndice B.

LHY O, Q. TO03 TIT 6 T04
"0 298K i | | “o
; i Camara de E ; >
i 1| combustion | 1 . !
| | Mixer !
X172 | T | |
: | >XI

Fig. 4.2. Aplicacion del balance energético para el conjunto (combustor-mezclador).

Se conoce temperatura de ingreso a la turbina (TIT 6 Tg,)

En este caso se aplica la ecuacion de balance energético al volumen de control del
conjunto formado por el combustor y el mezclador segin se muestra en la figura
4.2, se tiene:

LHV +0, +Q, =H 3.~ H %, | "+ [H $0,~ H 5,5 (4.34)

aire



resultando:

«( 7 X - -
Z(Pi'(h T04_h298J+|:X 1 Z(B an, (P TO4_hT02)j:|_Qa

fal": 8 cout 5

(4.35)

LHV +0,

El caudal de aire X; se determina a través del método coolm, como se ve en el
parrafo 4.2.4.1.

Como se puede apreciar el problema se reduce a un sistema de ecuaciones no
lineales de dos incognitas (far y ¢ ,). La solucion se obtiene por métodos iterativos

desarrollados por el programa.

4.2.3.3 Presién al ingreso v salida de la caAmara de combustién

La presion del aire que ingresa al combustor es:

Apcum —COm.
Py = Po> — Apcomp—camb = Do '(1 - pr = Do '(1 - plcout) (4.36)

Poz
La presion de salida:

AP o
Po3 =Py —Ap = P '[1 - M] = po1 *(1- pib) (4.37)
P
4.2.4 Mezclador
Este equipo no existe como tal, simplemente es el lugar donde se estudia la mezcla

de los productos de combustion que salen del combustor con el aire de enfriamiento de los
alabes de la turbina.

4.2.4.1 Aire de refrigeracion: método coolm

La fraccion del flujo de aire de refrigeracion esta referida al flujo de aire que
ingresa al compresor. Se define w, como:

T, -T,
o=l _"bm (4.38)
T, h T, c
T : temperatura de la corriente caliente a refrigerar,
Tom : temperatura maxima admisible por el material del alabe,
T. : temperatura de la corriente fria o refrigerante.

Una vez definido w y el nivel tecnoldgico de enfriamiento se obtiene la fraccion en
masa del aire de enfriamiento, haciendo uso de la grafica de la fig.4.3. En la grafica se
puede ver tres tecnologias de enfriamiento. El uso de este método puede especificar varios
numeros reales para simular otros niveles de tecnologia de enfriamiento.



Razon diferencia de temperatura vs fraccion de flujo masico de
enfriamiento para tres niveles de tecnologia de refrigeracion.
0.40
0.35
0.30
0.25
0.20
0.15 /
0.10 /
0.05 [
& | "]
0.00 —
0 01 0.2 0.3 0.4 05 0.6 0.7 0.8
w
—R. por conveccion —R. por impacto ==R. por pelicula extendida

Las fracciones de flujo de enfriamiento para niveles tecnoldgicos pueden estar por
encima de 3 (Refrigeracion por pelicula extendida), por debajo de 1 (Refrigeracion por
conveccion), entre 1 y 3; y son obtenidas por interpolacion lineal entre las tres lineas
mostradas en la fig. 4.3. Si el nimero especificado para su uso da como resultado un flujo
masico de enfriamiento negativo, entonces el flujo de masa de enfriamiento es especificado
igual a cero. Asimismo a altos nimeros de tecnologias de enfriamiento como 9 resultara un
ciclo sin flujo de enfriamiento (X7=0).

4.2.4.2 Parametros de la mezcla

Se obtienen al aplicar la ecuacion de balance de energia al sistema mostrado en la
figura 4.4, se tiene:

reagrupando: n, '(hh —h,, ) =ng (hm —hy ) (4.40)
X, fv,.
n, = A : moles de los componentes de la corriente fria,
S (fy,PM,,)
5
X, f,
n, = ‘(—)f /i : moles de los componentes de la corriente caliente,
o z fvfi'PMfi
8
X Xr : fracciones de caudal, referidos al caudal masico de aire que ingresa en el
COmpresor.

PMh;, PMf; :pesos moleculares de los componentes de cada corriente respectivamente.



Hy, hy hy, : entalpias de los i-ésimos componentes de mezcla a la temperatura 73, Ty y
T, respectivamente.

Ty : temperatura final de la mezcla, obtenida por método iterativo en la ecuacion
(4.39).
STy, X,
—> S, ITmp X,
Mezclador |[—
—

Fig. 4.4. Esquematizacion del mezclador.

4.2.5 La turbina de gas

La turbina de gas o expansor se puede considerar como el elemento mas peculiar y
mas critico debido a las temperaturas extremas a las que esta expuesta de modo continuo.
La peculiaridad del expansor reside en la necesidad de operar a temperaturas comprendidas
entre los 1100 y los 1300°C, muy superior a la temperatura maxima admisible por los
materiales metalicos (800°C si se habla de superaleaciones , 550-600°C si se habla de
aleaciones de alto grado). Esto es posible gracias al enfriamiento del cuerpo metalico de
los alabes de la turbina.

4.2.5.1 Presidon de salida

La presion de salida del expansor segin se muestra en la fig. 4.5 es:

Pos =Pos - Apout,exp (441)

productos de
combustion

Turbina :@

\

ultima etapa +5

contrapresion, ctnp

salida difusor

Fig. 4.5. Esquema para determinar presion de salida del expansor.



Dividiendo cada termino de (4.40) por pys y despejando pys, se tiene:

Ap
Pos = Do (1+—""-) = ps(1+ pleout) (4.42)

Pos

Por otro lado se tiene: Pos = po + ctnp (4.43)

Reemplazando en (4.36), resulta:

Dos = (po + ctnp)-(] + pleout ) (4.44)

4.2.5.2 Salto de presién por etapa

Mantener el salto de presion por etapa (pr), permite obtener el maximo trabajo en la
turbina. Luego se tiene:

p04 — p04[ — p04 il — ces cee — M (4 45)
Pos;  Posy;  Poay, Pos
Pos 4 p04l * Poa i % " Poa etapas—1 _ Poa :(pr)empas (4.46)

Pos Pos
pr = etapas & (447)
| Pos

4.2.5.3 Etapa refrigerada

La refrigeracion de etapa se evalua segun el esquema mostrado en la figura 4.6.

productos de
combustién i

etapa —e»

aire de refrigeracion

——+—>{ mezclador
a.
i mi

Fig. 4.6. Esquema usado para etapa refrigerada




4.2.5.4 Rendimiento politrépico

Para la turbina de gas, se aplica con gran aceptacion la siguiente formula:
SP<1: 7 we=11,. 1=0.02688-(log ,,SP? )| (4.48)
SP>1: N petapa=Mp oo (4.49)
El 7, = 0.89 (etapa refrigerada) y 77, = 0.925 (etapa no refrigerada).

El pardmetro de tamaiio SP (Size Parameter) se define:

.
SP = AR (4.50)
donde:
Vi : caudal volumétrico medido a la salida de etapa.

Ah;s  :salto isoentropico de etapa.

4.2.5.5 Presidn vy temperatura de salida

La presion de salida de etapa es:

pS; = pei (4.51)

pr

Para el proceso de expansion en la etapa se asigna una transformacion politropica y
bajo la hipotesis de gas ideal; se tiene:

n—1
1| _n-
Is ;= Tel{} =Te {pr) = (4.52)
pr
Asimismo: &= n—l,_ HZE:M; (4.53)
n k p.gas comb
donde el rendimiento politropico resulta:
g
M pe= 0 (4.54)

reemplazando (4.55) y (4.56) en (4.54), se tiene:

R

gas comb n petapa
Cp,gax comb ( 4 5 5)

Ts =Te (pr)



A partir de la segunda etapa refrigerada 7,,=7,,;, segin se ve en la figura 4.4.

4.2.5.6 Trabajo entregado

El trabajo desarrollado por la turbina es igual al aporte del trabajo efectuado por

cada etapa refrigerada y no refrigerada. Este viene dado por:

w

turb

= m-Ah 6w —& = Ah (4.56)

turb —
m

Etapa refrigerada

La turbina tiene etapas refrigeradas y el caudal de refrigeracion aportara al trabajo de
dicha etapa. No se considera el aire de refrigeracion gastado para la 1* tobera, por
que con éste se regula la temperatura de ingreso para el primer rotor y representa un
alto porcentaje del caudal que ingresa al compresor. Ver fig. 4.7:

T04

Wars 1= X DA+ (X X D+ (X gy 43,40 SR+
(4.57)
donde.
Xoas comb fraccion de los productos de combustion, referidos al caudal masico
de aire que ingresa al compresor,
Ts; : temperatura de salida de la particular etapa (7s; >Ts;;),
X; : fraccion de aire de enfriamiento para alabes de turbina, referido al

caudal masico de aire que ingresa al compresor.

\

etapa no refrigerada

.

v
Xgascomb + Z X;

fig. 4.7. Turbina refrigerada.



e FEtapa no refrigerada

El trabajo desarrollado por esta se obtiene aplicando adecuadamente la ecuacion
(4.50) para la ultima expansion de la turbina.

Ts" Ts"

Wiry 2 = (X gut X X,y + ) JAR L = (X g+ inﬁh\m (4.58)

in : fraccion total del aire de enfriamiento para la turbina de gas, referido al

caudal masico de aire que ingresa al compresor.

El trabajo total entregado por la turbina es la suma del trabajo aportado por la etapas
refrigeradas y el trabajo entregado por la tltima expansion no refrigerada, resultando:

+w

W, turb 2 (459)

turb —

Wturb 1

4.2.5.7 Temperatura vy caudal del aire de refrigeracién

Para calcular la temperatura del aire de refrigeracion para la etapa, se usa
apropiadamente la (4.20), resultando:

Riive

ps i C . aire “€1APC
Ty, = Tm{ } (4.60)
Poi

el caudal masico del aire refrigerante referido al caudal de aire que ingreso al compresor,
se obtiene por medio de la funcion coolm para ello w sera:

o= 15~ (Ton =30) (4.61)
Ts ~T02,

Al tener ya definidas las propiedades termodinamicas de cada corriente, luego se
usa la (4.39) del parrafo 4.2.4.2. Como se logra apreciar el condicionante para que exista
refrigeracion es que la temperatura de la mezcla resultante (7m;) debe ser superior a la
temperatura admisible por los alabes rotoricos (7p,-30).

4.2.5.8 Temperatura de salida del expansor

Luego de aplicar adecuadamente la (4.52), es inmediato el calculo de la temperatura
de salida del expansor:

R comv M p etapanoref

* pS ; Cp,gas comb
Ty =Ts {p ’ (4.62)
05




Vale subrayar que Ts", es la temperatura de salida en la expansion de la tltima
etapa refrigerada y no la temperatura de mezcla en la ultima etapa refrigerada.

4.2.6 Rendimiento termodinamico del ciclo gas

El rendimiento termodinamico o de primera ley de un ciclo con turbina de gas
referido al poder calorifico inferior (LHV), se define como:

Potencia eléctrica util

T] 1 gav: ’ (464)
=" Potencia térmica entregada por el combustible

: 100 Olew (4.65)
0 = . .
7 1gas LHV G,

4.3 Analisis termodinamico del ciclo vapor.

A continuacion se presenta el analisis termodinamico de los diferentes equipos que
conforman el ciclo con turbina de vapor.

4.3.1 El generador de vapor por recuperacion de calor.

4.3.1.1 El economizador.

Es un intercambiador de calor localizado en la region de menor temperatura del gas
(80 a 250°C), disenado para recuperar una parte de calor de los gases de descarga. Consiste
de una serie de tubos a través de los cuales el agua de alimentacion es precalentada antes
de ingresar al evaporador. Son intercambiadores de calor en contracorriente. En la figura
4.8 se muestra el intercambio térmico entre el agua y los productos de combustion.

Por semejanza en los triangulos definidos en la figura 4.8, se obtiene la siguiente
relacion:

T, —T ot
gin gout — p gas (460)
Lvoutec — (Tgout - Attp ) pOtgas 4
despejando #ouzec
ot ,,c —
yvoutec = (Tgout - Attp )+ (Tgin - Tgout )* (p = p) (461)

pOtgas



t

woutec

Temperatura

A

Aty, = At ), + Ay,

eficiencia
del HRSG

Y

cuota de potencia

disipada a la descarga

- A
L
e U SO x _
‘o hNY Potencia
PR Vi S SRR SRR | térmica
gout ip disponible
Lamb |
>
p POtyy, POt g 100 %

Fig. 4.8: Intercambio térmico en el economizador

Asimismo de la figura 4.8 se observa que:

P = pot 4ys —( pOt gys — pOL,,, ) — POL,, (4.62)
pOtec =em,. * (hwoutec - hwinec ) (463)
pot,,, = egen * pot gas (4.64)

luego reemplazando y simplificando se llega a obtener la temperatura con que sale el agua
del economizador:

T, —T

Lvoutec = (Tgout - Attp )+ M * {pOtinec +em,. * (hwoutec - hwinec )} (465)
potgas

pozinec = pOtgus - pOtvap = porgus . (1 - egen) (466)

pozoutec = pOIev + potlnec (467)

La solucion de esta ecuacion se obtiene usando un método iterativo como se
muestra en la subrutina economizador.m del apéndice D.



4.3.1.2 El evaporador.

En este equipo se produce la evaporacion del agua proveniente del economizador.

De la figura 4.8 se puede obtener la siguiente relacion:

tvuutev = twinev + Atsc y twinev = twoutec

Luego la potencia térmica cedida al evaporador es:

pot,, =emev*(hvev—hwev)

pozoutev = pOIev + pozinev

La pot;,., es igual a la potencia térmica de salida (pot,,,) del equipo anterior.

4.3.1.3 El sobrecalentador.

(4.68a, b)

(4.69)

(4.70)

Son usados en calderas de recuperacion de calor de desecho para sobrecalentar el
vapor que es generado en el evaporador del generador de vapor. Son al igual que el
economizador intercambiadores de calor en contracorriente. En la figura 4.1 se muestra el

intercambio térmico entre las corriente de agua y gases de combustion.

Temperatura
A
tgin At
tgin — Alapp ¢
; > eficiencia

voutsh i del HRSG
]
! —>
' cuota de potencia

Loinsh [~ "7 7" T disipada a la descarga
: -
] )
]
]
| \

loout - —-——-— T == c——- .

——————— T — e — s — e — e — N Potencia
] ~ 7 .
S~ térmica
Lot =\ @ e e e e oy e e e —__ ! ‘
gout ap ¢ + hi disponible
Lamb | -
>
0,

4 pOtvap porgas 100 %

Fig. 4.9: Intercambio térmico en el sobrecalentador



Por semejanza en los tridngulos definidos en la figura 4.9, se obtiene la siguiente
relacion:
porgus Tgin - Tguut
= (4.71)
pozgas P Lowsh — (Tgout - Atapp )

despejando tvoutsh

(pOt as p)
tvoutsh = (Tguut - Atapp )+ (Tgin - Tguut )* £ (472)
pOtgas
Asimismo de la figura 4.9 se observa que:
P = pot gy —(pOt oy — pOL,,, ) — pOt,. — pot,, — pot, (4.73)
pot, =emsh* (hvoutsh — hvinsh) (4.74)

luego reemplazando y simplificando se llega a:

T, —T

Looutsh = (T gout Atapp )+ M * {p Ol gy +emh ™ (hvoutsh = Vi )} (4.75)
POt 44

pOZoutsh = porsh + pOtinsh (476)

La pot;,g, es igual a la potencia térmica de salida (pot,,,) del equipo anterior.
La solucion de esta ecuacion al igual que el economizador se obtiene usando un
método iterativo como se muestra en la subrutina sobrecalentador.m del apéndice C.

4.3.2 El desaireador

Tiene la finalidad de liberar del agua los gases disueltos, proveniente del imperfecto
sellado de las partes en depresion. Es importante saber la cantidad de vapor que se necesita
para esta operacion. Aplicando la ecuacion de balance energético al sistema mostrado en la
figura 4.8 y despreciando las energias cinética y potencial se tiene:

pdeg jm———————- . aguaal
[} N
| —— 1 desaireador
1 [}
! —_—T ¢
vapor para | Lo
. .y B wdeg
desaireacion i o
R ataiadade 1 : wdeg
| 1 w1 | ===~
LI - |
! |
Tvdeg : |
m . ¥ !
vdeg \ ]
[}
' I
Lmmmmmmem
T e agua
m desaireada

Fig. 4.10: Esquema de un desaireador



Z(mi * hi )in = Z(mz * hi )out (477)

k k — k
mvdeg hvdeg + mwdeg hwdeg - mdeg hwsat (478)
Del balance material se tiene:
mvdeg + mwdeg = mdeg (479)

Reemplazando y despejando 7,4, se tiene:

h

m R —
f?’Splll _ vdeg _ wsat wdeg (480)
M jeg hvdeg - hwdeg

4.3.3 La cAmara de mezcla

Es el lugar donde se produce la mezcla de las corrientes de vapor. Al igual que en el
mezclador visto en el ciclo con turbina de gas no es un equipo como tal. En la figura 4.9 se
esquematiza este equipo para su estudio. Las propiedades finales de la mezcla son
obtenidas al aplicar la ecuacion de balance energético al sistema mostrado en la figura 4.9,
siempre despreciando las energias cinética y potencial, se tiene:

mvl .hvl + mv2 'hv2 = mvm 'hvm (481)

m,,h,+m ,h
despejando : hvm = VImVI +mv2 v2 (4.82)
vl v2

luego con Ay, y pmix s€ encuentran las demas propiedades en las tablas de vapor de agua
sobrecalentado.

pmi><

Fig. 4.11: Esquema de un camara de mezcla



4.3.4 La bomba

Es el equipo que eleva la presion del agua seglin sea requerida. La figura 4.10
muestra el esquema de la misma, el cual contiene los términos de energia. Una vez mas se
desprecian la energias potencial y cinética, y la bomba se considera adiabatica. Un balance
de energia nos da la potencia requerida por la misma segtn:

Pot _ mp(,g, * (:lgut _)hin )pom (483)
7781 Umec pom

salida
de agua

—————

ingreso

7
de agua |
]
|

Pot

‘pom

Fig. 4.12: Esquema de una bomba

4.3.5 El condensador

En este equipo el calor es cedido por el vapor himedo cuando se condensa a liquido
saturado, como se indica en la figura 4.11. Fisicamente, el vapor pasa sobre la parte
exterior de los tubos en un intercambiador de tubos y envolvente, mientras el agua circula
por aquellos. Lo anterior explica una disminucion sustancial en la eficiencia del ciclo, pues
la entalpia del vapor se transfiere al agua de enfriamiento. Una parte importante de la
energia que se suministro en el generador para convertir en vapor el agua liquida, ha salido
asi del sistema. Un balance de energia dara por resultado una expresion de tal pérdida de
energia. El condensador se considera adiabatico, de modo que no hay flujo de calor hacia
los alrededores. Por tanto la potencia térmica perdida esta dada por:

pOlcond =Meong * (hin - hout )cond (484)
donde:
Meona : caudal del vapor himedo proveniente de la turbina de vapor
Nin : entalpia del vapor hiimedo proveniente de la turbina de vapor
how  : entalpia del liquido saturado a la presion del condensador

POteong - potencia térmica descargada por el condensador.



®
medio
refrigerante

___________________

liquido
saturado

Fig. 4.13: Esquema de un condensador

4.3.6 El intercambiador de calor

Es un equipo usado para precalentar el agua de alimentacion antes que ingrese al
generador de vapor por recuperacion de calor. Es un intercambiador en contracorriente. La
figura 4.12 esquematiza el intercambio térmico entre las dos corrientes. Un andlisis de
primera ley, siempre despreciando las energias cinética y potencial, resulta en:

% _ — * —
m, (h hhin ) =m, (hcout hcin ) (485)

hout

fluido

Intercambiador

Fig. 4.14: Esquema de un intercambiador de calor

Despejando se obtiene:

h h mt ﬂ * (hhnut - hhin ) (4'86)

cout — "Ycin
m,



4.3.7 La turbina de vapor

Es el equipo en el cual se produce la expansion del fluido (vapor) con la
consiguiente cesion de trabajo. Un andlisis de primera ley para la turbina siempre
despreciando los aportes de energia cinética y potencial, y considerandolo como un sistema
adiabatico se tiene:

VI/[ = mv * (hin - hout)[ (487)
A h,, Entrada
A A A
noy O (Ah),
7 v
hins h(mtx

AH |
~ \
<
2,
<
k=
m

Punto final
Yy .
|

Entropia s

Fig. 4.15: Expansion en una turbina de vapor

Se considera a la turbina como un conjunto de etapas o pasos segun se muestra en
la figura 4.15. El vapor entra a la primera etapa y se expande hasta la presion pl; la energia
disponible a esta presion es (Ah,);. De esta energia una parte se convierte en trabajo
mecanico. El resto es energia de recuperacion que se entrega a la etapa siguiente. La
eficiencia en una seccion o paso, 1, indica en qué grado se convierte en trabajo mecanico

la energia disponible:

s (4.88)

Despejando 4, se tiene:



h = hins + ﬂsl * (hins - h(mts) (489)

outr

El resultado final de la entalpia de salida se obtiene por medio de métodos iterativos
como se muestra en la subrutina turbina_vapor.m del apéndice C. Se debe tener en cuenta
asimismo que al cruzar la zona bifasica las propiedades del vapor son otras.

4.3.8 Rendimiento termodinamico del ciclo vapor

El rendimiento termodinamico o de primera ley del ciclo con turbina de vapor
referido a la potencia térmica de entrada contenida en los productos de combustion, se
define como:

. B Potencia eléctrica util del ciclo vapor (4.90)
vawer - Potencia térmica de los productos de combustion '

Pot,
=100 X " (4.91)
po gas

n, ,vapor

4.3.9 Rendimiento termodinamico del ciclo combinado

El rendimiento termodindmico o de primera ley de una central de ciclo combinado
con turbina de gas y de vapor, se define como:

_ Potencia eléctrica util del ciclo combinado
nl,vapor -

(4.92)
Potencia térmica del combustible

Pot ,, + Pot,,,

- ge T (4.93)
LHV *G 4,

o Nycc =100



CAPITULOS

RESULTADOS Y APLICACIONES PRACTICAS

5.1 Evaluacién de centrales eléctricas con combustible diesel

Para este primer calculo se evaluaran las centrales eléctricas de ciclo combinado de
un nivel de presion ya que son las mas apropiadas para este tipo de combustible como se
explico en el capitulo 3.

5.1.1 Datos de ingreso

En primer lugar se muestran los componentes del combustible diesel', cuya
composicion viene indicada en la tabla 5.1. Los datos correspondientes al ciclo gas y al
ciclo vapor que conforman la central de ciclo combinado se muestran en la tabla 5.2 y 5.3
respectivamente.

Tabla 5.1. Composicion del combustible: diesel

Diesel Formula Fraccion en masa

Carbono C 86.243 | %
Hidroégeno H 13.222] %
Azufre S 0.521 %
Oxigeno O, 0.000| %
Nitroégeno N, 0.014] %
Diéxido de carbono CO, 0.000| %
Monoxido de carbono CO 0.000| %
Di6xido de azufre SO, 0.000| %

' La composicion del combustible diesel usada en este ejemplo es aquella correspondiente a la central térmica
de Malacas en Talara.



Tabla 5.2. Datos necesarios: ciclo gas.

Descripcion Parametro Valor Unidad
To 15 °C
Po 1.01325 bar
HR 60 %
Aire ambiental fvas Ar 0.93 %
fvas CO, 0.03 %
fvas Ny 78.09 %
fvas O, 20.95 %
X2 0.8 %
Compresor prc 15 [1]
etapc 88.75 %
Thm 830 °C
. coolt 1.75 [1]
Turbina cooltl 0 (]
etapas 4 []
plcin 1 %
plcout 0 %
Caidas de presion plb 3 %
(Ap/p) plein 0 %
pleout 0 %
ctnp 1 %
0
Generador eléctrico gg_g::g_g gg (;;
Combustible TC 15 °C
Temp. conocida TIT 1280 °C
Tabla 5.3. Datos necesarios: ciclo vapor 1y 1L.
Descripcion Parametro Valor Unidad
Tos 144 °C
emec 0.155 [1]
Conenter e o, | i s
0
calor: HRSG1 thsg 991' (3) Oé
Atsc 10 °C
Caidas de presion pdropec 15 ZA)
(Ap/p) pdropsh 8 %o
pdrophrsg 1 %
Desaireador Pdeg 1.4 bar
Condensador Pcond 0.05 bar
1 0
Sistema de bombeo gltl]::z;SC_g gg 02
0
Generador eléctrico gg:g}gg:z gzg (2
Potencia de disefio Pot dis 3000 MW




5.1.2 Resultados del programa

En las figuras 5.1 y 5.3, se muestra los resultados del disefio termodinamico de cada
central de ciclo combinado para los datos ingresados en las tablas anteriores. Se puede
observar los diferentes valores de presion, temperatura, caudales, rendimientos, etc de los
diferentes puntos del ciclo combinado.

Asimismo en las figuras 5.2 y 5.4 se puede ver los perfiles de temperatura de los
generadores de vapor de cada central de ciclo combinado. En estos se puede ver las
potencias térmicas requeridas por cada equipo de la caldera de recuperacion, asi como las
temperaturas de entrada y salida a los mismos.

Por ultimo en la tabla 5.4. se muestra un cuadro comparativo resumen de los

principales parametros de disefio de las centrales de ciclo combinado 1y 1L.

Tabla 5.4. Cuadro comparativo de los principales resultados de las centrales eléctricas de ciclo
combinado 1y IL.

Parametros termodinamicos Ciclo 1 Ciclo 1L
Potencia 1til, MW 300 300
Potencia util del ciclo gas, MW 203 202
Consumo de combustible, Kg/s 13.41 13.28
Potencia util del ciclo vapor, MW 97 98
Temperatura del vapor, °C 559 556
Temperatura salida del gas, °C 144 144
Caudal de vapor, Kg/s 82.2 82.8
Caudal de aire, Kg/s 563.7 559.3
ni, % 50.8 51.2
Calidad del vapor, %
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Fig. 5.1: Resultados del disefo termodinamico de la central eléctrica de ciclo
combinado de un nivel de presion: ciclo 1.
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Fig. 5.2: Perfil de temperaturas del generador de vapor por recuperacion del ciclo combinado de un
nivel de presion: ciclo 1
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Fig. 5.3: Resultados del disefio termodinamico de la central eléctrica de ciclo
combinado de un nivel de presion: ciclo 1L.

600

500

400

300

Temperatura [°C]

200

100

Potencia térmica [MJ/kg]

Fig. 5.4: Perfil de temperaturas del generador de vapor por recuperacion del ciclo combinado de un
nivel de presion: ciclo 1L



5.2 Evaluaciéon de centrales eléctricas con combustible gas natural

Este es el combustible ideal para las centrales de ciclo combinado como se ha visto
en el capitulo 1. Aplicaremos este caso para el estudio de las centrales eléctricas de ciclo
combinado de mas de un nivel de presion. La composicion de gas que usaremos sera la
composicion del gas existente usada en la Central térmica de Malacas. Las composiciones
en porcentaje que se usan son tipicas de sus sistemas de abastecimiento.

5.2.1 Dos niveles de presién

En primer lugar se muestran los componentes del combustible gas natural®, cuya
composicion viene indicada en la tabla 5.5. Los datos correspondientes al ciclo gas y al
ciclo vapor que conforman la central de ciclo combinado se muestran en la tabla 5.6 y 5.7
respectivamente.

Tabla 5.5. Composicion del combustible: gas natural.

Gas natural Formula Fraccion en volumen

Metano CH, 85.87| %
Etano C,Hg 524, %
Propano CsHg 3.01 %
n-butano C4Hyo 1.69| %
Iso-butano C4Hyo 1.10| %
n-pentano CsHqo 0.45 %
Iso-pentano CsHio 071 %
Hexano CeH1a 0.69| %
Monoxido de carbono CO 0.00] %
Dibdxido de carbono CO, 095 %
Oxigeno 0O, 0.00] %
Nitroégeno Ny 029 %

Tabla 5.6. Datos necesarios: ciclo gas.

Descripcion Parametro Valor Unidad
To 15 °C
Po 1.01325| bar
HR 60 %
Aire ambiental fvas Ar 0.93 %
fvas CO, 0.03 %
fvas N, 78.09 %
fvas O, 20.95 %
X2 0.8 %
Compresor prc 15 [1]
etapc 88.75 %
Tbhm 830 °C
Turbina coolt 1.75 []
cooltl 0 [1]

% La composicion del combustible gas natural usada en este ejemplo es aquella correspondiente a la central
térmica de Malacas en Talara.



etapas 4 []
plcin 1 %
plcout 0 %
Caidas de presion plb 3 %
(Ap/p) plein 0 %
pleout 0 %
ctnp 1 %
0,
Generador eléctrico 22—2}22—3 gg Q
Combustible Tc 15 °C
Temp. conocida T03 1336 °C
Tabla 5.7. Datos necesarios: ciclo vapor 2 y 2L.
Descripcién Parametro Valor Unidad
Tos 80 °C
emec 1.01325 []
Generador de vapor Tingen 60 °C
por recuperacion de egen 99.3 %
calor: HRSG 2y 2L Atyp 10 °C
At 10 °C
Alapp 25 °C
pdropec 15 %
Caidas de presion (Ap/p) | pdropsh 8 %
pdrophrsg 1 %
Desaireador pdeg 1.4 bar
Condensador pcond 0.05 bar
1 0,
Sistema de bombeo gg:z; (ejc_g 22 02
0,
Generador eléctrico gg:g:gg:z gzg 02
Potencia de disefio Pot_dis 600 MW

5.2.1.1 Resultados del programa

En las figuras 5.5 y 5.7, se muestra los resultados del disefio termodinamico de cada
central de ciclo combinado para los datos ingresados en las tablas anteriores. Se puede
observar los diferentes valores de presion, temperatura, caudales, rendimientos, etc de los
diferentes puntos del ciclo combinado.

Por otro lado en las figuras 5.6 y 5.7 se puede ver los perfiles de temperatura de los
generadores de vapor de cada central de ciclo combinado. En estos se puede ver las
potencias térmicas consumidas por cada equipo de la caldera de recuperacion, asi como las
temperaturas de los mismos.

Por ultimo en la tabla 5.8. se muestra un cuadro comparativo resumen de los
principales parametros de disefio de las centrales de ciclo combinado 2 y 2L.
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Fig. 5.5: Resultados del disefio termodinamico de la central eléctrica de ciclo
combinado de dos niveles de presion: ciclo 2.
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Fig. 5.6: Perfil de temperaturas del generador de vapor por recuperacion del ciclo combinado de
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dos niveles de presion: ciclo 2
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Fig. 5.7: Resultados del disefio termodinamico de la central eléctrica de ciclo
combinado de dos niveles de presion: ciclo 2L.
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Fig. 5.8: Perfil de temperaturas del generador de vapor por recuperacion del ciclo combinado de
dos niveles de presion: ciclo 2L



Tabla 5.8: Cuadro comparativo de los principales resultados de las centrales eléctricas de ciclo

combinado 2 y 2L.
Pardmetros termodinamicos Ciclo 2 Ciclo 2L
Potencia util, MW 600 600
Potencia util del ciclo gas, MW 400 399
Consumo de combustible, Kg/s 24.3 243
Potencia util del ciclo vapor, MW 200 201
Temperatura del vapor, °C 562 565
Caudal de vapor, Kg/s 186 185
ni, % 51.8 52
Calidad del vapor, %

5.2.2 Tres niveles de presién

En primer lugar se muestran los componentes del combustible gas natural’, cuya
composicion viene indicada en la tabla 5.9. Los datos correspondientes al ciclo gas y al
ciclo vapor que conforman la central de ciclo combinado se muestran en la tabla 5.10 y
5.11 respectivamente.

Tabla 5.9: Composicion del combustible: gas natural.

Gas natural Formula Fraccion en volumen

Metano CH, 92921 %
Etano C,Hg 0.00] %
Propano CsHs 0.00] %
n-butano C4Hyo 0.00] %
Iso-butano C4Hyo 0.00] %
n-pentano CsHi 0.00 %
Iso-pentano CsHyq, 0.00| %
Hexano CeH1s 0.00| %
Monoxido de carbono CO 0.00] %
Diéxido de carbono CO, 0.00 %
Oxigeno 0O, 0.00] %
Nitrégeno Ny 7.08] %

> La composicion del combustible gas natural usada en este ejemplo es aquella correspondiente a la
referencia bibliografica 1.



Tabla 5.10: Datos necesarios: ciclo gas.

Descripcion Parametro Valor Unidad
To 15 °C
Po 1.01325 bar
HR 60 %
Aire ambiental fvas Ar 0.93 %
fvas CO, 0.03 %
fvas Ny 78.09 %
fvas O, 20.95 %
X2 0.8 %
Compresor prc 15 [1]
etapc 88.75 %
Thm 830 °C
. coolt 1.75 [1]
Turbina cooltl 0 (]
etapas 4 []
plcin 1 %
plcout 0 %
Caidas de presion plb 3 %
(Ap/p) plein 0 %
pleout 0 %
ctnp 1 %
0
Generador eléctrico gg_g::g_g gg (;;
Combustible TC 15 °C
Temp. conocida T03 1336 °C
Tabla 5.11: Datos necesarios: ciclo vapor 3L y 3LR.
Descripcion Parametro Valor Unidad
Tos 80 °C
emec 1.01325 [1]
Generador de vapor egen 99 3 %
por recuperacion de Aty 10 oC
calor: HRSG 3L y 3LR ., 10 oC
Atapp 25 °C
pdropec 15 %
Caidas de presion (Ap/p) | pdropsh 8 %
pdrophrsg 1 %
Desaireador pdeg 1.4 bar
Condensador pcond 0.05 bar
1 0
Sistema de bombeo g;l]::zllgc_g gg 02
0
Sistema de bombeo gg:g}gg:z gzg 02
Potencia de disefio Pot dis 3000 MW




5.2.2.1 Resultados del programa

En las figuras 5.9 y 5.11, se muestra los resultados del disefio termodindmico de
cada central de ciclo combinado para los datos ingresados en las tablas anteriores. Se
puede observar los diferentes valores de presion, temperatura, caudales, rendimientos, etc
de los diferentes puntos del ciclo combinado.

Por otro lado en las figuras 5.10 y 5.12 se puede ver los perfiles de temperatura de
los generadores de vapor de cada central de ciclo combinado. En estos se puede ver las
potencias térmicas consumidas por cada equipo de la caldera de recuperacion, asi como las
temperaturas de los mismos.

Por ultimo en la tabla 5.12. se muestra un cuadro comparativo resumen de los
principales parametros de disefio de las centrales de ciclo combinado 3 y 3LR.

Tabla 5.4: Cuadro comparativo de los principales resultados de las centrales eléctricas de ciclo

combinado 3L y 3LR.
Parametros termodinamicos Ciclo 3L Ciclo 3LR
Potencia 1til, MW 300 300
Potencia util del ciclo gas, MW 197 197
Consumo de combustible, Kg/s 12.77 12.79
Potencia util del ciclo vapor, MW 103 103
Temperatura del vapor, °C 548 551
Caudal de vapor, Kg/s 91.7 92.9
Caudal de aire, Kg/s 524 525
ni, % 53.2 53.1
Calidad del vapor, %
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Fig. 5.9: Resultados del disefio termodinamico de la central eléctrica de ciclo
combinado de tres niveles de presion: ciclo 3L.
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Fig. 5.10: Perfil de temperaturas del generador de vapor por recuperacion del ciclo combinado de
tres niveles de presion: ciclo 3L
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Fig. 5.11: Resultados del disefio termodindmico de la central eléctrica de ciclo combinado de
tres niveles de presion: ciclo 3LR.
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Fig. 5.12: Perfil de temperaturas del generador de vapor por recuperacion del ciclo combinado de
tres niveles de presion: ciclo 3LR



5.1.3. Comentarios

De los resultados mostrados en las tablas y figuras anteriores se puede concluir que:

O Al asumir los datos de ingreso es necesario hacerlo teniendo en cuenta que estos
deben ser coherentes con los valores sugeridos en las tablas del capitulo 3 para
poder asi obtener resultados reales del disefio termodinamico de las centrales
eléctricas de ciclo combinado.

0 Se nota que la potencia consumida por el compresor en el ciclo gas es casi el doble
de aquella desarrollada por la turbina de gas, en cambio, en el ciclo vapor la
potencia requerida por el sistema de bombeo es muy pequefia respecto a la
generada por la turbina de vapor.

0 La potencia térmica entregada en el combustor y no convertida en trabajo util esta
contenida casi enteramente en los productos de combustion. Esta es aprovechada
de una manera 6ptima con las centrales de ciclo combinado.

0 Se observa como el rendimiento de las centrales eléctricas de ciclo combinado
mejora al aumentar mas niveles de presion. En esto caso se han desarrollado los
ejemplos para la misma potencia de disefio, pero el verdadero aporte se ve cuando
se disefia para centrales de mayor potencia.

O Asimismo usar gas natural permite bajar mas la temperatura de salida de los
productos de combustion de la caldera de recuperacion debido a que este es menos
corrosivo como se observa en el capitulo 1.

0 La calidad del vapor también aumenta principalmente en el caso de centrales de
tres niveles de presion. Como se sabe esta es causa de erosion y corrosion de los
alabes de la turbina de vapor.



CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

El uso de las computadoras hace mas eficaz y eficiente el disefio de las centrales
eléctricas de ciclo combinado, pero es imprescindible el conocimiento y manejo de las
principales variables de disefio del ciclo combinado para percibir que es influyente, que
es despreciable, y que la clave de resultados son razonables o absurdos. El programa no
es infalible, y ante la introduccién de datos incoherentes, se obtendran valores del
mismo tipo.

El programa de computadora significa un ahorro de tiempo y una solucién al problema
de célculo reiterado de funciones iterativas como son el compresor, la turbina de gas, la
caldera de recuperacion, turbina de vapor, etc. Tal vez el calculo y procedimiento mas
complicado es la presencia de refrigeracion de los alabes de la turbina de gas. Este tipo
de calculo va repetido en un ntimero oportuno de puntos en el cual el refrigerante es
inyectado, al menos cuando para toda etapa refrigerada de la turbina de gas. Respecto
al ultimo punto, este no ha sido tratado en detalle en cuanto el tratamiento afronta
aspectos que solo interesan al constructor y proyectista de las turbinas de gas.

Como se muestra en capitulo V se han analizado seis configuraciones de centrales de
ciclo combinado. Estas no son las tnicas posibles debido a que la disposicion de los
bancos de intercambio térmico en el HRSG pueden suftrir leves modificaciones segin
las soluciones adoptadas por los varios constructores. El programa de computadora ha
sido realizado de una forma sencilla integrada por funciones tales como el
sobrecalentador, economizador, sobrecalentador ,etc., de tal forma que es posible con
un pequefio conocimiento sobre programacion realizar la configuracion de HRSG
deseada y ver cuales son las prestaciones de disefio para tal arreglo.

En la actualidad el término optimizacion viene siendo aplicado a muchos sistemas. El
programa hecho ha sido elaborado de tal forma que puede ser también optimizado. Este
se haria en principio teniendo como funcion objetivo el rendimiento de primera ley y
como variables principales de disefio la temperatura de salida del los gases del HRSG,
la relacion de compresion B y el caudal del generador de vapor. Esto se haria
consiguiendo las librerias especializadas de optimizacion NAG que optimizan
funciones no lineales con restricciones lineales y no lineales.

Gran parte de la informacion referida al disefio global de centrales eléctricas de ciclo
combinado es restringido y confidencial, manejado por un grupo de empresas que



tienen muchos afios de experiencia en el campo del disefio, fabricacion e instalacion de
estas central de generacion. Sin embargo, el programa que se ha realizado, de fines
académicos, aprovecha el potencial del método de analisis termodinamico para el
estudio de las centrales de ciclo combinado arrojando valores que pueden ser discutidos
y analizados. Se asegura que este paquete es un punto de inicio el cual se puede ir
mejorando acortando la distancia existente con los programas de fines comerciales.

Este trabajo es un aporte a la linea de investigacion iniciada por el ingeniero Rafael
Saavedra sobre generacion térmica de energia eléctrica. Un tema de importancia capital
y actual dada la situacion energética del pais y mundial, donde el concepto de
repotenciacidon serd un término de uso y aplicacidon frecuente. Seria interesante por
ejemplo repotenciar a ciclo combinado la central térmica de Ventanilla y mas ain con
la futura produccion del gas de Camisea, combustible ideal para las centrales eléctricas
de ciclo combinado.
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APENDICE B

ANALISIS TERMODINAMICO DE LA CAMARA DE COMBUSTION

B1 Combustién

Es una reaccion quimica durante la cual se oxida un combustible y se libera una
gran cantidad de energia. Consta de tres componentes fundamentales:
e Combustible (derivados del petroleo, gas natural, carbon, etc.);
e Comburente (aire ambiental, oxigeno puro);
e Calor (fuente de ignicion).

Al guemarse un combustible la energia potencial contenida en los enlaces quimicos
de los reactivos es liberada manifestdndose como productos de combustion a alta
temperatura.

Cuando en este proceso se supera cierto limite critico de temperatura que depende
de las condiciones del recinto (o combustor) y de las caracteristicas de la mezcla; en
algunos lugares puntuales la energia producida no alcanza a disiparse hacia las zonas
vecinas, esto acarrea un aumento local de la temperatura, que acelera ain mas la velocidad
de reaccion’. Estas condiciones se extienden rapidamente hacia las zonas vecinas
cubriendo en un instante todo el combustor, produciendo lo que se llama explosion. La
temperatura a la cual se inicia este proceso es la temperatura de ignicion.

Este limite critico no depende tan s6lo del combustible sino también del oxidante,
la presién de la mezcla, la presencia de otras sustancias, cantidades relativas de
combustible y oxidante, etc.

Cualquiera que sea el combustible utilizado, en la mezcla final estaran presentes las
siguientes “especies”: CO,, CO, H,, H,0, O,, OH, H, NO, N,0, SO,, y O.

La combustion estd gobernada basicamente por las siguientes reacciones
exotérmicas:

! Rapidez con la que los reactivos se convierten en productos, teniendo en cuenta la secuencia de los
procesos fisicos y quimicos por la cual ocurre esta conversion.
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> C+02—)COZ,
> H2+;OZ—>HZO,
> 82 +202 —)2802

En condiciones reales la combustién puede ser incompleta aun si se trabaja con méas
aire del estequiométrico necesario y suficiente. Esto se debe a:
= ladificultad de producir una pre-mezcla homogeénea,
= insuficiente tiempo de residencia de la mezcla en la zona de reaccion,
= enfriamiento de los productos.

En la mayoria de las camaras de combustion, la reaccion de combustion es tan

rapida que, una vez sucedida y por unidad de masa consumida, la transferencia de calor
desde la [lama es minima.

Para nuestro analisis la ecuacion general de balance energético para un sistema de
flujo permanente, basada en la primera ley de la termodinamica, se expresara en una forma
maés apropiada y su validez se extiende para un sistema quimicamente reactivo. Para tal
caso, se hace referencia al sistema mostrado en la figura B.1.

e
|
I
|
|
|
I

S
|
|
|
|

Aire: ma, Ta ————p» :
Camara de !

., —|—> Productos de combustién: m, T
combustién [

Combustible: m¢, Tc ———— ]

\
§
N\
\
\
.
N\
§

Fig. B.1: Sistema adiabatico quimicamente reactivo

Q - W = Z[N-hj - Z[N-hj + AE, + fE, (B
donde: S e

. es la entalpia molar de cada componente de una mezcla.
. es el calor que cruza la frontera del sistema.

: es el trabajo intercambiado en la frontera del sistema.
: son las moles de cada uno de los componentes de una mezcla.

e, s : entrada (reactivos) y salida (productos), respectivamente.

Por no existir trabajo ni calor (sistema reactivo adiabatico) que crucen la frontera
del sistema reactivo, se tiene que Q=0 y W =0. Ademas, los cambios de las energias

ZE,O:ﬂ
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cinética y potencial del flujo en el sistema reactivo suelen ser pequefios respecto a los
términos de entalpia, por consiguiente casi siempre se ignoran: AE¢ =0,4E, =0.

Resultando:
D N.h, = > N.-h, (82)

0 puesta en su forma equivalente:
H s = H e (B3)

Conociendo la temperatura de entrada de los reactivos, estas ecuaciones nos
permiten conocer la temperatura de salida de los productos. La temperatura asi
determinada se denomina “temperatura de Ilama adiabatica”. La temperatura calculada es
maés alta que la real, lo que se debe principalmente a:

e la combustion nunca es instantdnea, de manera que existe un lapso de tiempo antes
que se complete la reaccion. Si el intervalo de tiempo se prolonga los productos de
combustion pueden enfriarse por transferencia de calor hacia el entorno lo que puede
llevar a detener la reaccion, quedando productos incompletamente quemados.

e a altas temperaturas las reglas del equilibrio quimico conducen a la disociacién
parcial de los productos, parte del agua se transforma en H, y O, y parte del CO, se
transforma en C y O,, ademas parte del N, se disocia y se combina con O, formando
oOxidos de nitrogeno, etc. Estas reacciones son endotérmicas, la energia liberada es en
alguna medida re-absorbida, disminuyendo la temperatura de los productos.

La maxima temperatura de Ilama adiabatica se obtiene cuando:
= |a combustion es completa, obteniendo como productos finales: CO,, H,0O, SO,, O,
eventualmente en exceso y N, como inerte.
= los productos contienen la menor cantidad de moles posibles dada la condicion
anterior, pues asi sera mayor la energia disponible para calentar cada una de las
sustancias producidas.

En conclusion la temperatura de llama adiabética es maxima si la combustion se
realiza con aire teodrico puro y el combustible se quema completamente.

B1.1. Entalpia de formacién

Las moléculas de un sistema poseen energias en diversas formas, como la energia
sensible y la latente (asociadas a un cambio de estado), la energia quimica (asociada a la
estructura molecular) y la energia nuclear (asociada a la estructura atomica).

Durante una reaccion quimica se rompen algunos enlaces quimicos que unen a los
atomos en las moléculas y se forman otros. En general, la energia quimica asociada a estos
enlaces, es diferente para los reactivos y los productos. Por tanto, un proceso que tiene
reacciones quimicas implicard cambios en las energias quimicas, las cuales deben ser
consideradas en un balance de energia. Si se supone que los atomos de cada reactivo
permanecen intactos (sin reacciones nucleares) y se ignora cualquier cambio en las
energias cinética y potencial, el cambio de energia de un sistema durante una reaccién
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quimica se deberéd a un cambio en el estado y a un cambio en la composicion quimica. Es
decir:

AEistema = AEestado + AEquimica (B4)

Por consiguiente, cuando los productos formados durante una reaccion quimica salen de la
camara de reaccion en el estado de entrada de los reactivos, se tiene AE,.,, =0 Y, en este

caso, el cambio de energia del sistema se debe s6lo a los cambios en su composicién
quimica.

La termodinamica se interesa en los cambios de la energia de un sistema durante un
proceso, y no los valores de la energia en los estados particulares. Por tanto, se puede
elegir cualquier estado como el de referencia y asignar un valor de cero a la energia interna
0 entalpia de una sustancia en ese estado. Cuando un proceso no implica cambios en la
composicién quimica, el estado de referencia elegido no tiene efecto en los resultados. Sin
embargo, cuando los procesos implican reacciones quimicas, la composicion del sistema al
final de un proceso ya no es el mismo que al principio del proceso. En este caso es
necesario tener un estado de referencia comun para todas las sustancias. El estado de
referencia elegido es 25 °C (77 °F) y 1 atm.?, el cual se conoce como estado de referencia
estandar. Los valores de las propiedades en el estado de referencia estandar se indican
mediante un superindice “°” (como h°y u°).

Ahora es necesario expresar la entalpia de un componente en una forma adecuada
para usarla en sistemas reactivos. Es decir, se necesita expresar la entalpia, tal como es,
relativa al estado de referencia estandar y al término de la energia quimica que aparece
explicitamente. Cuando se expresa de manera adecuada, el término de entalpia debe

reducirse a la entalpia de formacién h% en el estado de referencia estandar, dicha entalpia

de un componente representa la cantidad de energia absorbida o liberada cuando el
componente se forma a partir de sus elementos estables durante un proceso de flujo
permanente a un estado especificado, encontrandose todas las sustancias en su estado
estandar (25°Cy 1 atm.).

Entonces, la entalpia de un componente en una base, de una mol unitaria se expresa
como:

hy =h? +| h® - h3 kJ/kmol B5
T =Nt 208

donde el término entre paréntesis representa la entalpia sensible relativa al estado de
referencia estandar, que es la diferencia entre h° (la entalpia sensible en el estado

especificado) y h3gg (la entalpia sensible en el estado de referencia estandar de 25°C y 1

% Es la presion normal o estandar, y la que se tiene en la mayor parte de las reacciones de combustion.
Cuando necesitamos incluir los efectos de la presion, como cuando se calculan los cambios de entropia, los
reactivos y los productos tienen que expandirse hasta el estado de referencia, e incluir en el célculo el
cambio que resulta de ello. Se trata de un efecto muy pequefio y no es necesario considerarlo en general en
los problemas de ingenieria.
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atm.). Tratdndose de n; moles del i-ésimo componente, la entalpia de una mezcla a
cualquier temperatura T es entonces:

Hn=2. ”i{h?j +ni{ho_h§98} (kJ) (B6)
i i i
Estas definiciones permiten utilizar valores de entalpia de las tablas sin que importe

el estado de referencia utilizado en su construccion, porque interesa la diferencia de
entalpia entre dos estados particulares. Si no se dispone para algin elemento estos valores

en tablas, entonces hay que recurrir a la ley de gas ideal, h=C,T, determinando el calor

especifico de la mejor manera posible. Para varios elementos se tiene su calor especifico
como una funcién de la temperatura.

Para establecer un punto de inicio, se asigna a la entalpia de formacién de todos los
elementos estables (como O,, N2, H, y C) un valor de cero en el estado de referencia
estandar de 25 °C y 1 atm. Es decir, ht =0 para todos los elementos estables. Vale aclarar
lo quiere decir, estable. La forma estable de un elemento es la forma estable quimicamente
de ese elemento en el estado estandar (a 25 °C y 1 atm.). Por ejemplo, la forma estable para
el nitrogeno en el estado estandar es como nitrogeno diatomico (Nz)gas Y NO COMO
nitrégeno monoatomico (N)gas, para el oxigeno es como (Oz)gas Y N0 como (O)gas, para el
carbono es como grafito y no como diamante, etc.

B.1.2. El poder calorifico de un combustible

Se define como la cantidad de energia liberada cuando un combustible se quema
por completo en un proceso de flujo permanente y los productos vuelven al estado de los
reactivos, a menudo se expresa en: MJ/kg., BTU/PC, etc.

Muchos de los combustibles en su composicién quimica contienen hidrégeno. Al
reaccionar el hidrégeno contenido forma agua, ésta se encuentra como vapor y posee un
calor latente que sera cedido al condensarse. También se integra a esta condicion el agua
presente en la humedad del combustible. Por lo tanto existen dos poderes calorificos: uno
superior (HHV: Higher Heating Value), cuando en los productos el agua ha condensado y
esta bajo la forma de (H2O)iquica Y €l inferior (LHV: Lower Heating Value), cuando en los
productos el agua no ha condensado y se encuentra bajo la forma de (H20)qas.

Con referencia a la figura B.2, en donde se tiene en los productos de combustion el agua
como (H20)gas, se tiene:

LHY - (H, — He) =0

N 1
| |
Aire ©: ma, 298°K —:> :
|

| .

Camarade
I ., | g Productos de combustion ©: m, 298°K
: combustién [
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Fig. B.2: Sistema adiabatico quimicamente reactivo, donde reactivos y productos se encuentran en
el mismo estado.

Se deben tener en cuenta los siguientes puntos fundamentales sobre el poder
calorifico:

1. Los combustibles industriales que nos interesan se encuentran constituidos
principalmente por 3 elementos: Carbono, Hidrogeno y Azufre. El resto de su
composicion representa materia inerte o impurezas.

2. Estos constituyentes siempre reaccionan en la forma elemental con el oxigeno,
liberando una cantidad fija y determinada de calor. Si se conoce la composicion
porcentual de C, H y S de un combustible podré calcularse directamente su poder
calorifico.

3. Cuando se encuentran combinados, al calor liberado por su combustion tendra que
restarse el requerido para disociar los compuestos a su forma elemental de reaccion.

4. La expresion del poder calorifico de un combustible siempre debe estar referida a
determinadas condiciones de presion y temperatura.

B1.3. Diferencia entre el poder calorifico superior (HHV) v el poder calorifico

inferior (LHV)

Entre el poder calorifico superior (bruto) y el poder calorifico inferior (neto), la
diferencia radica exclusivamente en el calor de condensacion del vapor de agua producido
durante la combustion. Por lo tanto se tiene:

HHV = LHV + (N -h_fg] (B8)
H,0
donde:
N : es la entalpia de vaporizacion del agua.
HHYV, LHV : poder calorifico superior e inferior, respectivamente.
N : numero de moles de agua contenida en los productos de combustion.

En la industria, los gases salen por las chimeneas a temperaturas superiores al punto
de rocio® por lo cual no se aprovecha el calor de condensacion. La temperatura de rocio no
depende s6lo de la presion parcial del agua. En efecto, los gases que acompafian al vapor

% Temperatura a la cual se inicia la condensacién del vapor de agua contenido en una cierta cantidad de gas,
si se enfria a presion constante.
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de agua interactGan con ésta y varian la temperatura a la que empieza la formacion del
liquido , el cual ya no sera agua sino una solucion en agua de varias sustancias.

Un combustible por lo general contiene azufre, aln en pequefias cantidades. En la
combustién el azufre reacciona formando SO, y SOs, y su presencia en los gases de
combustion tiene los siguientes efectos:

= Aumentan la temperatura a la cual empieza la formacién del liquido (respecto a la
calculada en base a la presion parcial del vapor del agua). ElI aumento de dicha
temperatura es mayor para mayores concentraciones de SO, y SOs en los gases de
combustion.

= El liquido que se forma es una solucion de acido sulfirico en agua, y resulta
altamente corrosiva.

Debido a lo antes mencionado, hay que tener cuidado de que los productos de
combustién no alcancen la temperatura a la que empieza la formacién del liquido. Por esta
razon, los gases de combustion salen “calientes”, es decir se pierde energia para evitar la
corrosion. Esto indica que el poder calorifico realmente utilizado es el inferior (LHV).

El poder calorifico a presion constante es el que mejor representa el contenido
energético real dada las condiciones industriales en la actualidad. Para que lo fuera el
poder calorifico superior, habria que estar en condiciones de recuperar el calor de los
humos de la combustion a base de bajar su temperatura hasta condensar el vapor de agua
que llevan. Solo de este modo se considera util el calor de condensacion del vapor de agua
que contempla el poder calorifico superior.

B2. Determinacion de la ecuacion fundamental para el andalisis
termodinamico _de la camara de combustidén

El siguiente desarrollo concreta la formulacion matemética para el andlisis
termodinamico de la c&mara de combustion.

El analisis contempla el comportamiento del gas como un gas ideal cuyo estado de
referencia estandar es 25 °C y 1 atm., referencia usada en las diversas tablas de los textos
de termodinamica; asimismo para el agua se tiene diversa referencia que depende del
particular estado en que se encuentra (liquido comprimido, vapor sobrecalentado, etc.).

El proceso de combustion esta bajo la hipotesis de que la combustién es completa cuando
hay suficiente tiempo y oxigeno. En los productos finales el agua se encuentra como
(H,0) gas » €N tanto se usa el poder calorifico inferior (LHV).

B2.1. Calculo de la _entalpia del combustible a partir de su poder _calorifico

inferior (LHV)

Para determinar la entalpia del combustible en el estado (°-298K) se utiliza la figura
B.3, que representa una extension de la figura B.2, en donde se tiene como productos
finales a los elementos estables en el estado estandar (°-298K).
Por ser la entalpia una magnitud de estado su variacion no depende del “recorrido”, es
decir de la particular trayectoria elegida entre el estado inicial y final, por tanto no depende
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del particular esquema que se adopte para la reaccion. De la figura B.3, se obtiene
inmediatamente:

He—Hs = [He_Hb]"'[Hb_Hs] (B9)

e b S

| | |

| V%% | % () sareo '
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777 | .

*: indica que son productos de combustién cuando ingresan aire y combustible a (%) 298°k

Fig. B.3: Extensién de esquema usado para el poder calorifico inferior de un combustible.

Segun el apartado 3.1.1, se define la entalpia de formacion como:

(Hp—Hg)=H7 0298 (B10)

Asimismo el poder calorifico, segun ecuacion (B7) se define:
~(H p=H ¢)=LHV (B11)

Luego al considerar los estados “e” y “s”, donde H; =0, se tiene:
0 0
H e H s (H 298)comb+ (H 298)aire (B12)

Reemplazando (B10), (B11) y (B12) en (B9), se obtiene:

(H 298 )comb + (H 898 )aire = LHV + H*f 0298 (B13)

De (B13) se aprecia que la entalpia total del combustible y aire en el estado (°-298K), es
equivalente a la suma del LHV del combustible mas la entalpia total de formacion de los
productos finales.
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A continuacion se generalizan los estados termodinamicos de los reactivos de la
camara de combustion, mediante dos casos.

B2.2. Caso 1: ingresan aire y combustible en el estado (°-298k) en la camara
de combustién

Con referencia a la figura B.2, al aplicar la (B1), se tiene:

(H 0298)comb + (H O298)aire - (H ?) (814)

Vale recordar que el superindice “*” indica los productos finales de combustion
que se obtienen al mezclar aire y combustible. Ahora reemplazando la (B13)en la (B14), y
despejando LHYV se tiene:

LHV = (H?) - H.° (B15)

298

Esta relacion nos permite pasar de un sistema adiabatico quimicamente reactivo a
un sistema equivalente no adiabatico quimicamente reactivo (Ver figura B.4).

Adiabatica No adiabatica
e S e s
[ [ [ [
ma(® 298°K : G : : :
—p | | |
[ [ [ [
| z | *©@:.m, T * (0): m, 298°K | . | *©@:m, T
, | Camarade ’ ' Camara de ‘
I | combustién | | I” | combustién [
mc® 298°K : : : :
—_—l | | |
| L

/
LHV

Fig. B.4: Equivalencia entre un sistema adiabatico quimicamente reactivo y un sistema no
adiabatico quimicamente reactivo.
En el nuevo sistema equivalente, se tiene que ingresan productos de combustion
“x” 3 (°-298K) y salen productos de combustion “*” a (°>-T K); en tanto el calor que cruza
su frontera es representado por el poder calorifico inferior del combustible (LHV).

B2.3. Caso 2: ingresan aire a (°-T,) y combustible a (°-T,) en la camara de
combustién
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Ahora se generalizan los estados de los reactivos aire a (°-T,) y combustible a (°-T)
segln figura B.1. Donde T,y T.: son las temperaturas de ingreso del aire y combustible
respectivamente.

Para evaluar este caso y utilizar lo que se dedujo antes, nos valemos del esquema
equivalente de la figura B.5. En dicho sistema equivalente se tiene que ingresan aire y
combustible a (°-298K), a los cuales se les afiade los calores Qaire Y Qcomn, réspectivamente.
Estos calores afiadidos se calculan como:

Qaire = é p.aire '(Ta - 298) y Qcomb = E: p.comb (Tc - 298) (816)

donde:

C p.aire, Cp.comb  Calor especifico a presion constante del aire y combustible, respectivamente.
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Fig. B.5: Esquema equivalente para cuando ingresan aire a (>-T,) y combustible a (°-T;) en la
camara de combustién.
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Por afiadirse calor al aire y combustible, la camara de combustion deja de ser
adiabética y puede esquematizarse de manera equivalente como sigue en la figura B.6.

Qa Qc
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ma© 298K —————Pp»!

| P
| Camara q,e O m T
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|
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Fig. B.6: Representacion equivalente donde ingresan aire y combustible a (°>-298K) y sus
respectivos calores cruzan el sistema.

Ahora el resultado de la (B15), se aplica al esquema de la figura B.6, originando la
figura B.7. En esta Ultima se tienen que ingresan productos de combustion “*” a (>-298K) y
salen productos de combustion “*” a (°-T K); en tanto el calor total que cruza su frontera
esta dado por Qaire , Qcomp Y €l poder calorifico inferior, LHV.

Qa Qc

e
|
I
|
|
|
|

* ) m, 2980K ———L

v Y

Camara de
combustion

A

- *O:m T

—_——————,— e —_—————.—

LHV

Fig. B.7: Esquema resultante al aplicar la (B15) a la fig. B.6.

Finalmente, se tiene que al ingresar aire y combustible para los particulares estados

que se especifican:

LHV + Q,

De la (B5), se tiene:

(o] (0]
HT_

f g8

reemplazando (B18) en (B17):

LHV + Q

£ Q = [He-H: | (B17)
= H$_H398 (B18)
£ Q = [H-H| (B19)
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Esta ultima relacion, ya adecuada y en conformidad a tablas que se tienen, permite
analizar la cdmara de combustion, objeto del presente estudio.

B3. Disociacién

Hasta hace poco la validez del proceso de combustion estaba bajo la hipétesis de
que la combustién es completa cuando existe suficiente tiempo y oxigeno. Sin embargo
muchas veces éste no es el caso. Una reaccion quimica puede alcanzar un estado de
equilibrio antes de completarse aun cuando haya suficiente tiempo y oxigeno.

Se dice que un sistema esta en equilibrio si no suceden cambios en su interior
cuando éste se encuentra aislado de sus alrededores. Un sistema aislado esta en equilibrio
mecanico si no ocurren cambios en la presion, en equilibrio térmico si no se producen
cambios de temperatura, en equilibrio de fase si no se presenta transformacion de una fase
a otra, y en equilibrio quimico si no ocurren cambios en la composicion quimica del
sistema. Las condiciones del equilibrio mecéanico y térmico son directas, aunque las
condiciones del equilibrio quimico y de fase pueden estar implicitas.

El criterio de equilibrio quimico para los sistemas reactivos se basa en la segunda
ley de la termodinamica; en especial, en el principio de incremento de entropia. Para
sistemas adiabaticos, el equilibrio quimico se establece cuando la entropia de los sistemas
reactivos alcanza un maximo. Sin embargo, la mayor parte de los sistemas reactivos que se
encuentran en la practica no son adiabaticos. Por tanto, es necesario desarrollar un criterio
de equilibrio general aplicable a cualquier sistema reactivo. El desarrollo de este criterio
general est4 muy bien explicado en los textos de Termodinamica®; dicho anélisis no es de
ninguna manera exhaustivo, como lo seria en un texto de Termodinamica quimica pero
valido para el objeto del presente trabajo.

Resumiendo el criterio de equilibrio para una mezcla de gases ideales, para una
reaccion quimica que incluye dos reactivos y dos productos, relacionados bajo la reaccion
estequiomeétrica siguiente:

UAA+UBB<:>UCC+UDD (BZO)

donde:
v; : son los coeficientes estequiométricos.

A,B,C y D :son los componentes quimicos, en equilibrio a (T, P) especificadas.
Na,Ng,N¢c y Np : moles de los componentes quimicos, respectivamente.

Obteniéndose una relacion equivalente para la mezcla de gases ideales reactivas de
la constante de equilibrio (K ;) en términos de la composicion de equilibrio:

* Extraido de referencia bibliografica 5; paginas 782 a 785.
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e Up Av
Kp:NC No ( P j (B21)
NA"Ng” \ Niotal

donde:

K, :constante de equilibrio, funcion de la temperatura.
P : presion absoluta en la que se encuentra el sistema en equilibrio.
AL =0v¢ +vp —Lp —Up

Para el presente estudio, en primera aproximacion, se tiene lo siguiente:
1. Los productos finales de la combustion alcanzan el equilibrio quimico, reaccionando
entre si algunos productos para formar nuevos compuestos (CO, NO, etc.).
2. En el rango operativo actual de la temperatura méaxima del ciclo, a la que sucede la
combustion en las turbinas a gas, es mas importante la formacion del NO que la del CO
deducido esto a partir de los datos de K, para cada reaccion. Para la reaccion,

CO, &CO0+120,, de formacion del CO: se tiene que adquiere importancia para valores
de temperatura superiores a 2200K.

Para esta aproximacion, se utiliza la (B21) valida para una mezcla reactiva de gases
ideales y expresada por la constante de equilibrio (K ), en términos de la composicion de

equilibrio.(Ver la figura B.8)

compaosicion composicion de
inicial equilibrioa T3y p3
¢,.Ar
aire ambiental ¢5.0,
¢,.CO,
> 9,.NO
¢,.H,0
combustible ¢g.50,
94N,

Fig. B.8: Esquema de aproximacion para el equilibrio quimico.

Dada la complejidad que implica la combustion de un combustible y por otro lado
la termodinamica no es de ninguna ayuda en relacion con la velocidad de una reaccion; no
obstante, este constituye uno de los factores mas importantes en cualquier reaccion
quimica de tipo industrial. Es natural que las condiciones reales han de ser muy distintas
para esta aproximacion, y para elegir correctamente los acondicionamientos de la
combustion hay que estudiar de manera mas rigurosa la evolucion y los diversos
mecanismos (la velocidad de reaccion, nos permite tener un conocimiento detallado de lo
que hacen las moléculas con otras cuando estas reaccionan) que gobiernan el equilibrio
quimico.



APENDICE C

MANUAL DEL USUARIO

1. Requerimientos

Para ejecutar el programa via computador y visualizar el comportamiento
termodinamico de los parametros de disefio de las centrales eléctricas de ciclo combinado
se requiere lo siguiente:

(a) Programa MATLAB (MATriz LABoratory) para windows version 5.3 6 superior.
(b) Diskette que contenga archivos (tablas, funciones, etc.) necesarios, los cuales deben
guardarse en C:\AMATLABR11\work.

2. Secuencia de ejecucion

A continuacion se enumeran los pasos que conlleva su ejecucion desde el entorno
del Matlab.

Paso 1: Llamar al archivo principal (ciclocombinado.m), ver figura C-1.a, y aparecera
una ventana de interfaz para el usuario (fig. C-1.b).

=) MATLAB Command Window = =] 3
File Edit Wiew Window Help

Defmelo(an k2|

To get started, type one of these: helpwin, helpdesk, or demo.
For product information, type tour or visit wuww.mathuworks.com.

» ciclocombinadol

Fig. C-l.a
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Paso 2: El ingreso de datos, segun la figura C-1.b, se hace en primer lugar ingresando los

datos correspondientes al ciclo gas: Datos necesarios/Ciclo gas.

+ DISEND TERMODINAMICO DE CENTRALES ELECTRICAS DE CICLO COMBINADD 9 [=] E3 |
File Edit Tool: Window Help | Datos necesarios
== == W

Ciclo vapor ¥
Reiniciar

PRINCIFIO DE UNA CENTRAT. DE 3
CICLO COMEINADO

4

Rejo:  Vepor
Vede: Agma

1 Twbina de gas
2 Altemadores
3 Entradads aire
4 Coraoustiale
5 Caldera de
IECUpETaclin
Eecalentador
Cliclo de
emraporadny
2 Econorazador
9 Chimenes de
gases de esrape
10 Deszasific adny!
Tangme de agua
de allmentacion
11 Twhina de wapor
12 Condensadar
13 Ciclo de agna
e refrigeracion

o

Hinicio| | & 53 14 5y Gl & @ 3 B % > || ByEwpioana | 4AMATLABE | BEjDocunen |[EADISERD_ @jarennic 23 2mpm

Fig. C-1.b

Luego de haber presionado el boton Ciclo gas aparecera la siguiente ventana de
ingreso de datos del ciclo gas, segiin se muestra en la figura A-1.c, en la cual se
ingresarén los correspondientes datos del ciclo gas.

+ Datos de la central de ciclo combinad:
File Edit Tools Window Help

Temperatine Fiitro

Presidn Compresor Quemddor

Humedad refativa %0 Quemador
Quemador-Expansor

Argdn {49 Expansor-Difusor

Didxide de carbono (CO2) Difusor-Chimenea

Nitrégeno dictomico

Oxigene diatomice Temperaiure

Carbana {C)
Hidrdgena (F)
Azufre (8)

Oxigeno diaidmica (0.

de pérdidas
de presiones
Rendimienio palitripica

T micix ddeehe ler rotor
2l enfriamicnia 1 tobera . [1
nfriceniento diabes L) D

trigrio dictomico

! ide de carbone (C
' etepoes [1 Mandxide de carbana {CO)

Didxido de azifre (SO2)
Eficiencia mecdnice a8
Eficiencia eléctrica 39

Salida querador

Temperatire ingreso irbindg

Fig. C-1.c
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Paso 3: Después de haber ingresado los datos del ciclo gas se presiona Siguiente y
volvera a aparecer la ventana de datos necesarios, en la cual se elegira ahora
ingresar los datos correspondientes al ciclo vapor, segun como se puede ver en la
figura C-1.d: Datos necesarios/Ciclo vapor/Ciclo vapor2.

+ DISEND TERMODINAMICO DE CENTRALES ELECTRICAS DE CICLO COMBINADD _[O] ]
File Edit Tool: ‘Window Help | Datos necesarios
losma|y A A Gk |

Ciclo vapar 1
Ciclo vapor 1L

Ciclo vapar 2L
Ciclo vapor 3L

PRINCIFIC_ Cfeveardf [TRAT. DE
CICLO COMBINADD

4

Rajn: Vapor

—_— Verde: Agua

3 —
— 1 Turbina de gas
2 Alternadozes
3 Entradads aire
4 Corabustisle
5 Caldera de

recuperacion
6 Reoalentador
7 Ciclode
1 evraporadny
2 Econormizador

e

9 Chimenza de
—-— gases de ssrape
" 10 Deapasific adny!
Tangme de agua
de allmentacion
12 11 Turbina de vapor
12 Condensadar

== D S i
i e refrige racion

A Inicio H &5 B Ee D= > |] 3] Evplorando..| i marLes C.| E)Document..|[EDISERD | []Micosoit .| E]APENDIC ‘ 3 1223pm
Fig. C-1.d

Luego de haber seleccionado la configuracion del ciclo vapor se procede a ingresar
los correspondientes datos del ciclo vapor segun como se ve en la figura C-1.e

4 Datos de la central de ciclo combinado: Ciclo vapor2
File Edt Took Window Help

Femperainra de salida “C FEficiencie mecdnica
Candda de agua alimeniacion Fficienci eléctrica
Femperaiura de agua

Eftciencia i Patencia il
Punio pinch (dipp) °

Pupio sihcooling (disc)

Funta approach (diapp)

Economizador
Sebrecalentador
HRSG

Prasidn

Prasidn

Rendimienio politripico

Eftciencia hidriulica
Eftciencia electromecdnica
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Paso 4: Por ultimo después de haber ingresado los datos del ciclo vapor y haber presionado
el boton Calculos, aparecerd en la fig. C-1.b un nuevo mend denominado Resultados?2
(por haber elegido la configuracion de Ciclo vapor2.). A partir de éste se pueden
visualizar graficamente el resultado de los diferentes pardmetros de las prestaciones
termodinamicas del disefio de la central eléctrica de ciclo combinado.

+ DISEND TERMODINAMICO DE CENTRALES ELECTRICAS DE CICLO COMBINADD 9 [=] S
File Edit Iooks Window Help Datosnecesarios | Resultados 2
lozma/xaA A/ ps:
Perfil de Temperaturas
PRINCTFIO DE UNA CENTRAL DE 3
CICLO COMEINADO A
4 Baje: Vapor
— Vexls: Agua
3 —
— 5 1 Tuthina de gas
S 2 Allemadoes
3 Entradade aire
1 i 4 Coriaustisle
. - J 5 Caldera de.
-~ 5 recuperacion
6 Becalentador
7 Cislode
1 1 evaporador
& Economizgador
9 Chimenea de
-— gases de eszape
n 10 D agasific adoaf
Tangme de agua
e alimentacidn
2 11 Turbina de vapor
12 Condensadar
T _[— s
i e refrige racion

Hinicio| | & =3 14 5y Bl B & 3 B % > || Ewoanda | gAmATLABC | BE)Dosument |[EEDISERD_ [MioosoitE | @larennic | [E3 1240pm
Fig. C-Lf

Nota: Se recomienda tener sumo cuidado al momento de ingresar los datos
correspondientes, tanto del ciclo gas como del ciclo vapor que conforman el ciclo
combinado, por que un error en ello ocasiona la inmovilizacion del programa.



APENDICE D

CODIGO FUENTE DEL PROGRAMA

Los ficheros con extension (.m) son ficheros de texto sin formato (ficheros ASCII)
que constituyen el centro de la programacion en MATLAB.

Existen dos tipos de ficheros *.m, los ficheros de comandos (llamados scripts en
inglés) y las funciones. Los primeros contienen simplemente un conjunto de comandos
gue se ejecutan sucesivamente cuando se teclea el nombre del fichero en la linea de
comandos del Matlab, las variables que crea pertenecen al espacio de trabajo base del
Matlab y permanecen en él cuando se termina la ejecucion de dicho fichero. Un fichero de
comandos puede llamar a otro fichero de comandos.

Las funciones permiten definir funciones enteramente analogas a las del Matlab,
con su nombre, sus argumentos y sus valores de retorno. La creacién de funciones
permiten extender las posibilidades del Matlab; de hecho existen bibliotecas de ficheros
que se venden (toolkits) o se distribuyen gratuitamente (via internet). Las funciones
definidas en ficheros *.m se caracterizan porque la primera linea (que no sea comentario)
comienza por la palabra function, seguida por los valores de retorno, el signo igual (=) y el
nombre de la funcién, seguido de los argumentos (entre paréntesis seguidos de comas).

A continuacion se muestran los ficheros de comandos que gobiernan los calculos
del programa y al final se muestran las funciones dtiles.

C1 Eicheros de comandos
C1.1 Ciclo gas

ciclogasl.m
% El archivo ciclogasl permite calcular la condicion nominal de funcionamiento del

% turbogas

% — _— _—

clear almeta(:,:), almeta(1,etapas+1)=0; eval=1;
while (eval<100)
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calculosl,
Ga=pot/Pu;
eval=eval+1; almeta(eval,etapas+1)=Ga;
for e=1:t
if (e<=t-1) cooling=1; else cooling=0; end
almeta(eval,e)=etapolye(alm(e,16)*Ga, alm(e,5:12), alm(e,3), alm(e,4),
cooling,alm(e,15));
end
almeta(eval,etapas+2)=etapolyc(Ga,fvah,T01,P01,T02,P02);
deltaeta=abs(almeta(eval,t)-almeta(eval-1,t));
deltaga=abs(almeta(eval,etapas+1)-almeta(eval-1,etapas+1));
if (deltaeta<0.001 & deltaga<0.001)
resultadoscn, break
end
end
% _— _— -

calculosl.m

% El archivo calculosl permite calcular los pardmetros de la prestacion del turbogas
% _— _— -

if (eval==1) sumaX=0; end

filter8

compresor8

burner_mixer

exp_refl, ppm=ppmNO(alm(t,5:12), alm(t,16));

if (etapas==1), Pcl=dhcomp(fvah,T01,T02)/1000;
else Pot_compresor;

end

Pu=eff_mec_g*eff_elec_g*(Pel-Pcl);

% _— _— -

filter8.m

% La funcion filter8 permite calcular los pardmetros de salida del filtro
% estado 0-1

% — — _—

tablas;

aire=aire_humedo(fuel,fc,fvas, T0,PO,HR);

fvah=aire(1,:); beta=aire(2,:); beta8=[beta,0,0,0];

P01=P0*(1-plcin); TO1=TO;

0/0 — _— _—

compresor8.m
% El archivo compresor8 permite calcular los parametros de salida del compresor

% estado 1-2
% —- - -
P02=P01*prc;P21=P02*(1-plcout);
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T02=compresor(fvah,prc,T01,etapc);
% - - -

burner_mixer.m
% El archivo burner_mixer permite calcular los parametros del conjunto combustor y
% cémara de mezcla: estado 2-4)
% _— _— -
if (tempdato==10)
conjunto0, TO3=Thout; % far10,Thout y (fv,X)m
else burner0, % far10
mezc=mixer(fvah,T02,X1,fvgc,T03,Xbout); fvm=fvgc; Tm=mezc(9); Xm=Xbout;
if (fwr~=0) tempdato=10; TIT=Tm;
end % Siguiente calculo fija TIT
T04=Tm; % (fv,T,X)m
end
P03=P21*(1-plb);

% - — -

conjunto0.m
% El archivo conjuntoO permite calcular la relacion combustible: aire farl0y la

% temperatura de salida del quemador: Thout=T03 considerando la disociacion del NO
% — — -
pci=pci_c(fuel,fc); Qc=Qc_c(fuel,fc,Tc); Qaire=Qa(fvah,T02);
c2=Qaire;m=1;TNO=TIT,;
while (m<100) % Thout
disociacion % far10, phi
dhwv=dh_agua(P21,injection,water, Tws, TNO); c1=pci+Qc-fwr*dhwv;
datol=c2+c1*farl0;T=TIT;
phiNO=phi-[0,0,far10*fwr/18.015,0,0,0,0,0];
while (T<1500)
dato2=sum(phiNO.*dh_gas8(T));
dif=abs(dato2-datol);
if (dif>0.01)
T=T*datol/dato2;
else ThoutNO=T; break
end
end
deltaT=abs(ThoutNO-TNO);
if (deltaT<0.0001)
Thbout=TboutNO; break
else TNO=TboutNO; m=m+1;
end
end
Xfuel=far10*Xcout; Xwater=fwr*Xfuel; Xbout=Xcout+Xwater+Xfuel;
phiNO=phiNO+[0,0,far10*fwr/18.015,0,0,0,0,0]; ngc=phiNO*Xcout; fvgc=f_mol(ngc);
naburner=beta8*Xcout; nacooling=beta8*X1;naloss=beta8*X2;nm=ngc+nacooling;
fvm=fvgc; Tm=TIT;TO4=TIT;Xm=Xbout;
% — — _—
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burner0

% El archivo burner0Q permite calcular la relacion combustible aire: far10
% considerando la disociacion del NO

% - - -

.m

if (tempdato==30)
TO3=(tr*(T01+273.15))-273.15;

end

pci=pci_c(fuel,fc); Qc=Qc_c(fuel,fc,Tc); Qaire=Qa(fvah,T02);
dhwv=dh_agua(P21,injection,water,Tws, T03);
cl=pci+Qc-fwr*dhwv;c2=Qaire;

disociacion,% far10, phi

X1=cool

m(T02,Tbm, T03,coolt); Xcout=1-X2-(X1+sumaX);%*(1-sumaX)

Xfuel=far10*Xcout; Xwater=fwr*Xfuel; Xbout=Xcout+Xwater+Xfuel;

phiNO=phi+[0,0,far

% - -

disociacion.m
% EI archivo disociacion permite calcular la relacion combustible aire: farl0 y las

% moles de los productos de combustion: phi considerando considerando

% disociacion del NO

%

if (tempdato==10)

kp=kpNO(TNO);
phi7=0.001;deltaf1x=1,;

fard=0

.001;deltaf2x=1;

while (deltaf1x>=0.0000001 & deltaf2x>=0.0000001)

X=

ad

phi7;y=fard,;

=AA(fuel,fc,fwr);bd=BB(fuel,beta8,x);

phi=ad*y+bd;phiNO=phi-[0,0,y*fwr/18.015,0,0,0,0,0];
X1=coolm(T02,Tbm, TNO,coolt); Xcout=1-(X1+sumaX)-X2;

c3

=(X1/Xcout)*sum(beta8.*(h_gas8(TIT)-h_gas8(T02)));
dhwv=dh_agua(P21,injection,water, Tws, TIT);c1=pci+Qc-fwr*dhwv;

fix=kp*((ad(4)*y+bd(4))*(ad(5)*y+bd(5)))"0.5;phi7=f1x;
f2x=(sum(phiNO.*dh_gas8(TIT))+c3-c2)/c1;fard=f2x;

de
end

Itaf1x=abs(x-phi7);deltaf2x=abs(y-fard);

Ad=AA(fuel,fc,fwr);Bd=BB(fuel,beta8,x);phi=Ad*y+Bd,;
far10=y;
else kp=kpNO(TO03);
phi7=0.001; deltaflx=1;
fard=0.001;deltaf2x=1;
while (deltaf1x~=0 & deltaf2x~=0)

end

x=phi7;y=fard;

ad=AA(fuel,fc,fwr);bd=BB(fuel,beta8,x);
phiNO=ad*y+bd;phiNO=phiNO-[0,0,y*fwr/18.015,0,0,0,0,0];
f1x=kp*((ad(4)*y+bd(4))*(ad(5)*y+bd(5)))"0.5;phi7=f1x;
f2x=(sum(phiNO.*dh_gas8(T03))-c2)/c1;fard=f2x;
deltaf1x=abs(x-phi7);deltaf2x=abs(y-fard);

10*fwr/18.015,0,0,0,0,0]; ngc=phiNO*Xcout; fvgc=f_mol(ngc);

la
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Ad=AA(fuel,fc,fwr);Bd=BB(fuel,beta8,x);phi=Ad*y+Bd,;
far10=y;

end

% - - -

exp refrl.m
% el archivo exp_refrl permite calcular el caudal de aire de enfriamiento gastado en las
% etapas de la turbina degas: sumaX, la potencia. total entregada por la turbina: Pel
% y la temperatura de salida de la turbina: Tsal
% Ingresar: P01, P04, P05, etapas, etapc, T0O1, fvah, Tom, (fv,T,X)m
% _— _— -
sumaX=0;X=0;Pel=0;Tcae=T02;Tsal=0;t=0;P41=0;clear alm(:,:),
P04=P03*(1-plein);P05=(PO+ctnp)*(1+pleout);
pr=(P04/P05)"(1/etapas);
while (Tm>Tbhm-30)
sumaxX=sumaX+X;t=t+1;almeta(1,t)=0.89;
turb=expansor(fvm,pr,Tm,almeta(eval,t)); Th=turb(1); dPe=Xm*turb(2)/1000;
Pel=Pel+dPe;
isos=deltahis(fvm,pr,Tm); Tis=isos(1);shis=isos(2);fvh=fvm; Xh=Xm;P41=P04/pr;
alm(t,1)=Tcae; alm(t,2)=X; alm(t,3)=Th; alm(t,4)=P41; alm(t,5:12)=fvm;
alm(t,13)=turb(2); alm(t,14)=Tis; alm(t,15)=shis; alm(t,16)=Xm; alm(t,17)=Pe1l,
Tcae=compresor(fvah,P41/P01,T01,etapc); X=coolm(Tcae, Tom-30,Th,cooltl);
mezc=mixer(fvah,Tcae,X,fvh,Th,Xh); Tm=mezc(9);Xm=mezc(10);
fvm=mezc(1:8);
P04=P41;
end
if ((t<etapas) & (P04/P05)~=1)
t=t+1;almeta(1,t)=0.925;
turb=expansor(fvh,P04/P05,Th,almeta(eval,t)); Tsal=turb(1);
dPe=Xh*turb(2)/1000;Pel=Pel+dPe;
isosne=deltahis(fvh,P04/P05,Th); Tis=isosne(1);shis=isosne(2);
alm(t,1)=0;alm(t,2)=0;alm(t,3)=Tsal;alm(t,4)=P04;alm(t,5:12)=fvh;
alm(t,13)=turb(2);alm(t,14)=Tis;alm(t,15)=shis;alm(t,16)=Xh;alm(t,17)=Pel;
else Tsal=Th;
end
% _— _— -

Funciones utiles

aire_ humedo.m

% La funcion aire_humedo permite calcular la fraccion volumétrica del aire himedo:
% fvah [Ar, CO2, H20, N2, O2] y las moles por kilogramo de. aire himedo: beta

% Ingresar: fuel[162], fc[], fvas[], TO [°C], PO [bar], HR [%]

% _— _— -

function y=aire_humedo(fuel.fc,fvas, T0,PO,HR)

PMa = [39.948,44.01,18.015,28.013,31.999]; % kg/kmol

PMd =[12.011,2.016,32.064,31.999,28.013,44.01,28.011,64.063];

if (fuel==1)
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mat=(sum(fvas.*PMa)/(2*fvas(5)))*(4*fc(1)+7*fc(2)+10*fc(3)+13*(fc(4)+fc(5))+
16*(fc(6)+fc(7))+19*fc(8)+fc(9)-2*fc(11));
Psat=Pws(TO0);
betas=(1/sum(fvas.*PMa))*fvas*mat; % moles de aire seco
nH20=(sum(betas)*Psat*(HR/100))/(100*P0-Psat*(HR/100)); % moles de agua
betah=betas+nH20*[0,0,1,0,0]; % moles de aire himedo
fvah=f_mol(betah); % fraccion molar aire himedo
beta=fvah/sum(fvah.*PMa);
y=[fvah;beta]; % [fraccion molar aire himedo,moles de aire himedo]

else

mat=(sum(fvas.*PMa)/(fvas(5)))*((fc(1)/PMd(1))+(fc(2)/(2*PMd(2)))+

(fe(3)/PMA(3))+(fc(7)/(2*PMA(T7))));

Psat=Pws(TO0);
betas=(1/sum(fvas.*PMa))*fvas*mat; % moles de aire seco
nH20=(sum(betas)*Psat*(HR/100))/(100*P0-Psat*(HR/100)); % moles de agua
betah=betas+nH20*[0,0,1,0,0]; % moles de aire himedo
fvah=f_mol(betah); % fraccion molar aire himedo
beta=fvah/sum(fvah.*PMa);
y=[fvah;beta]; % [fraccion molar aire himedo,moles de aire himedo]

end

% _— _— -

AA.m
% La funcion AA permite calcular los coeficientes de los moles de los productos de
% combustion: phi considerando la disociacion del NO
% Ingresar: fuel[], fc[], fwr[]
% _— _— -
function y = A(fuel.fc,fwr)
if (fuel==1)
% Composicion en volumen del gas natural [CH4,C2H6,C3H8,n-C4H10,
i50-C4H10,n-C5H12,is0-C5H12,C6H14,C0O,C02,02,N2]
PMg = [16.042,30.069,44.096,58.123,58.123,72.150,72.150,86.177,28.011,
44.01,31.999,28.013]; % [kg/kmol]
Al=0;
A2 = 1/sum(fc.*PMg)*(fc(1)+2*fc(2)+3*fc(3)+4*(fc(4)+fc(5))+5*(fc(6)+fc(7))+
6*fc(8)+fc(9)+fc(10));
A3 = 1/sum(fc.*PMg)*(2*fc(1)+3*fc(2)+4*fc(3)+5*(fc(4)+fc(5))+6*(fc(6)+
fc(7))+7*fc(8))+fwr/18.015;
A4 = fc(12)/sum(fc.*PMg);
A5 = 1/sum(fc.*PMg)*(-2*fc(1)-3.5*fc(2)-5*fc(3)-6.5*(fc(4)-fc(5))-
8*(fc(6)+fc(7))-9.5*fc(8)-0.5*fc(9)+fc(11));
A6 =0;
A7 =0;
A8=0;
y = [Al, A2, A3, A4, A5, A6, A7, A8]J;
else
% Composicién en masa del diesel [C,H2,S,02,N2,C02,C0O,S02]
PMd =[12.011, 2.016, 32.064, 31.999, 28.013, 44.01, 28.011, 64.063];% [kg/kmol]
Al=0;




A2 = fc(1)/PMd(1)+fc(6)/PMd(6)+fc(7)/PMA(7);
A3 = fc(2)/PMd(2)+fwr/18.015;
A4 = fc(5)/PMd(5);
A5 = (-fc(1)/PMd(1)-0.5*fc(2)/PMd(2)-fc(3)/PMd(3)+fc(4)/PMd(4)+
fc(6)/PMd(6)-0.5*fc(7));
A6 =0;
A7 =0;
A8 = fc(3)/PMd(3)+fc(8)/PMd(8);
y = [Al, A2, A3, A4, A5, A6, A7, A8];
end
0/0 — _— _—

BB.m
% la funcién BB permite calcular los coeficientes de los moles de los productos de
% combustion: phi considerando la disociacion del NO
% Ingresar: fuel[], beta8[moles aire himedo]
% _— _— -
function y = B(fuel,beta8,phi7)
moles_aire = beta8;
if (fuel==1)

B1 = moles_aire(1);

B2 = moles_aire(2);

B3 = moles_aire(3);

B4 = moles_aire(4)-0.5*phi7;

B5 = moles_aire(5)-0.5*phi7;

B6 = 0;

B7 = phi7;

B8 =0;

y = [B1,B2,B3,B4,B5,B6,B7,B8];
else

B1 = moles_aire(1);

B2 = moles_aire(2);

B3 = moles_aire(3);

B4 = moles_aire(4)-0.5*phi7;

B5 = moles_aire(5)-0.5*phi7;

B6 = 0;

B7 = phi7;

B8 =0;

y =[B1,B2,B3,B4,B5,B6,B7,B8];
end
% _— _— -

compresor.m
% La funcion permite calcular la temperatura de salida del compressor: T02[°C]

% Ingresar: fvah[], T1[°C],HR[%],etapc[%],prc]]
% _— _— _—

function y=compresor(fvah,prc,T1,etapc)
icount=0;
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Cpa=cp_aire(fvah,T1); % [kJ/kg.K]

PMah=PM_aire8(fvah);

pow=8.314/(PMah*Cpa*etapc); % Ra=8.314/PMah [kJ/kg.K]

T021=(T1+273.15)*(prc"pow); % [K]

while (icount<2000)
Tavg=(T1+T021-273.15)/2; % [°C]
Cpa=cp_aire(fvah,Tavg);
pow=8.314/(PMah*Cpa*etapc);

T022=(T1+273.15)*(prc"pow); % [K]
deltac=abs(T022-T021);
if (deltac>0.0000001)
T021=T022;
else T02=T022-273.15; break % [°C]
end
icount=icount+1;
end
y=T02;
% _— _— -

mixer.m
% La funcion mixer permite calcular la fraccion volumetrica de la mezcla aire con
% productos de combustion: fvm, la temperatura de la mezcla Tmy Xm (kg. mezcla/
% kg aire compresor)
% Ingresar: T1, X1[kg aire enfriamiento expander / kg aire compresor], fv1;
% 1 T2, X2[kg mezcla (aire + fuel + water) / kg aire compresor], fv2;
% _— _— -
function y=mixer(fv1,T1,X1,fv2,T2,X2)
PMa=[39.948,44.01,18.015,28.013,31.999];
PMm = [39.948,44.01,18.015,28.013,31.999,28.01,30.006,64.063];
Xm=X1+X2;
n=X1*fv1l/sum(fvl.*PMa); n1=[n,0,0,0];
n2=X2*fv2/sum(fv2.*PMm);
n=nl+n2; fvm=f_mol(n);
ftl=secante(n1,T1,n2,T2,T1);ft2=secante(n1,T1,n2,T2,T2);
Tm=(ft2*T1-ft1*T2)/(ft2-ft1); ftm=secante(n1,T1,n2,T2,Tm);
for k=1:100

if (ftm<0)

T11=Tm; T22=T2; ft1=ftm;

else T22=Tm; T11=T1; ft2=ftm;

end

Tm=(ft2*T11-ft1*T22)/(ft2-ft1); ftm=secante(n1,T1,n2,72,Tm);

if abs(ftm)<0.00001

break

end
end
y=[fvm, Tm,Xm];
% _— _— -
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secante.m

% la funcidn secante permite obtener la temperatura de mezcla: Tm, resultado del balance
% de energia al mixer

% _— _— -

function y=secante(n1,T1,n2,T2,Tm)
ftm=sum(n1.*(h_gas8(Tm)-h_gas8(T1)))+sum(n2.*(h_gas8(Tm)-h_gas8(T2)));

y=ftm;

% _— _— -

expansor.m
% La funcion expansor pemite calcular la temperatura de salida del expansor:

% TO5[°C] y el salto entalpico desarrollado [kJ/kg. mezcla]
% Ingresar: fve[], T1[°C],etape[%],pre[]
% _— _— -
function y=expansor(fve,pre, T1,etape)
PMmix=PM_mix8(fve);
icount=0;
cpmix=cp_mix(fve,T1); % [kJ/kg.K]
expo=(8.314/PMmix)*etape/cpmix;
T051=(T1+273.15)/(pre™expo); % [K]
while (icount<2000)
Tavg=(T1+T051-273.15)/2; % [°C]
cpmix=cp_mix(fve, Tavg);
expo=(8.314/PMmix)*etape/cpmix;
T052=(T1+273.15)/(preexpo);
deltaT=abs(T052-T051);
if (deltaT>0.00001)
T051=T052;
else T0O5=T052-273.15;break % [°C]
end
icount=icount+1;
end
dHe=dhexp(fve, T1,T05);
y=[T05,dHe];
% _— _— -

f mol.m

% La funcion f_mol(n) permite calcular la fraccion de volumen (molar) de n-componentes
% _— _— -

function y =f _mol(n)

y = (n/sum(n));

% — — —
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deltahis.m
% La funcion deltahis permite calcular la temperatura de salida isoentropica del expansor
% TO5[°C] y el salto entalpico desarrollado [kJ/kg. mezcla]
% _— _— -
function y=deltahis(fve,pre,T1)
PMmix=PM_mix8(fve);
icount=0;
cpmix=cp_mix(fve,T1); % [kJ/kg.K]
Rgas=8.314/PMmix;
expo=-Rgas/cpmix;
T051=(T1+273.15)*(pre"expo); % [K]
while (icount<2000)
Tavg=(T1+T051-273.15)/2; % [°C]
cpmix=cp_mix(fve,Tavg);
expo=-Rgas/cpmix;
T052=(T1+273.15)*(pre”expo);
deltaT=abs(T052-T051);
if (deltaT>0.00001)
T051=T052;
else T0O5=T052-273.15; break % [°C]
end
icount=icount+1,;

end
dHe=dhexp(fve, T1,T05);
y=[T05,dHe];

% - - -

coolm.m
% La funcion coolm permite calcular el aire de enfriamiento de los alabes de la turbina: X1
% [kg aire enfriamiento / kg aire compressor]
% Ingresar: (T02,Tbm,T03 [°C]), coolt []
% _— _— -
function y=coolm1(T02,Tbm,T03,coolt)
fi=(T03-Tbm)/(T03-T02);
% coeficientes de las aproximaciones (3,6)
c1=[0.5176713, -0.091588005, 0.052407783, 3.123016, -3.2460333, 0.9336238];
c2=[0.428084, -0.1293989, 0.038416125, 1.542829, -1.585627, 0.46671];
c3=[0.23415, -0.04955, 0.01746, 1.23697, -1.47394, 0.49427];
if (fi<=0.6)
epsl=cl(1)*(fi)"3+c1(2)*(fi)*2+c1(3)*(fi);
else epsl=c1(4)*(fi)*2+c1(5)*(fi)+c1(6);
end
if (fi<0.6457)
eps2=c2(1)*(fi)"3+c2(2)*(fi) 2+c2(3)*(fi);
else eps2=c2(4)*(fi)"2+c2(5)*(fi)+c2(6);
end
if (fi<=0.7219)
eps3=c3(1)*(fi)"3+c3(2)*(fi) 2+c3(3)*(fi);
else eps3=c3(4)*(fi)"2+c3(5)*(fi)+c3(6);
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end
if (coolt<0)
z=epsl-(coolt-1)*(epsl-eps2);
elseif (coolt<2)
z=eps1-(coolt-1)*(epsl-eps2);
elseif (coolt>=2)
z=eps2-(coolt-2)*(eps2-eps3);
end
if (z<0)
y=0;
else y=z,
end
% _— _— -

Etapolye
% La funcion Etapolye permite calcular el rendimiento politropico de la turbina de gas o

% expansor.

% _— _— -

function y=etapolye(Gm,fvm,T05,P05,cooling,dhis)
PMm=PM_mix8(fvm);

T05=T05+273.15;
vm=(8314/(100000*PMm))*(T05/P05);
Vm=Gm*vm;

if (cooling==1) etap00=0.89; else etap00=0.925; end
SP=(Vm”0.5)/(1000*dhis)"0.25;

if (SP<1)epe=etap00*(1-0.02688*(log10(SP))"2); else epe=etap00; end
y=epe;

% — — -

Epsilon
% La funcion Epsilon permite calcular la formacion de NO a partir de una combustién

% completa

% _— _— -

function y=epsilon(T,phi)

kp=kpNO(T);

x1=0.001; deltax=1;

while (deltax>0.00000000001)
x=x1;
gx=kp*(((phi(4)-0.5*x)*(phi(5)-0.5*x))"0.5);
x1=gx;
deltax=abs(x-x1);

end

phi(4)=phi(4)-0.5*x1;

phi(5)=phi(5)-0.5*x1;

phi(7)=x1;

y=phi;

% — — -
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C2 Ciclo vapor

liguido comprimidol
% La funcion liquido_comprimidol permite calcular las propiedades termodinamicas del
% liquido comprimido dados la presion y temperatura.
% _— _— -
% T[°C], P[MPa], h[Kj/Kg], s[K}/Kg°K]
% Dada la temperatura y la presion: Tx,Px
function y=liquido_comprimido1(Tx,Px)
liqguido_comprimido, % Contiene las tablas del liquido comprimido.
ifPx<5
Am=Al;
An=A2:
al=L(1,1); Al1=Am(al,l);
if Tx>Am(al,l)
Tx=Am(al,1);
Propl=interpl(Am(:,1),[Am(:;,2),Am(;,3)],Tx, linear");
Prop2=interp1(An(:;,1),[An(;,2),An(:,3)],Tx, linear");
hx=(Prop1(1,1)-Prop2(1,1))*(Px-5)/(-5)+Prop1(1,1);
sx=(Prop1(1,2)-Prop2(1,2))*(Px-5)/(-5)+Propl1(1,2);
y=[Tx,Px,hx,sx];
else Propl=interpl(Am(:,1),[Am(:,2),Am(:;,3)],Tx, linear’);
Prop2=interp1(An(:;,1),[An(:,2),An(:,3)],Tx, linear");
hx=(Prop1(1,1)-Prop2(1,1))*(Px-5)/(-5)+Prop1(1,1);
sx=(Prop1(1,2)-Prop2(1,2))*(Px-5)/(-5)+Prop1(1,2);
y=[Tx,Px,hx,sx];
end
Propl=interp1(Am(:,1),[Am(:,2),Am(:;,3)],Tx, linear");
Prop2=interp1(An(:,1),[An(:,2),An(:,3)],Tx, linear’);
hx=(Prop1(1,1)-Prop2(1,1))*(Px-5)/(-5)+Prop1(1,1);
sx=(Prop1(1,2)-Prop2(1,2))*(Px-5)/(-5)+Prop1(1,2);
y=[Tx,Px,hx,sx];
else for k=1:5
Pinf=P(1,k);
Psup=P(1,k+1);
if Px>=Pinf & Px<Psup,
x=k-1; y=k; z=k+1; break
end
end
L1=L(1:x); L2=L(1:y); L3=L(1:2);
fl=sum(L1); f2=sum(L2); f3=sum(L3);
x1=f1+1; x2=f2; x3=f2+1; x4=f3;
Am=A(x1:x2,)); Al2=A(x2,1);
An=A(x3:x4,:);
if Tx > A(x2,1)
Tx =A(x2,1);
Propl=interpl(Am(:,1),[Am(:,2),Am(:,3)],Tx, linear’);
Prop2=interpl(An(:,1),[An(:,2),An(:,3)],Tx, linear");
Prop3=[Pinf,Prop1;Psup,Prop2];
Prop=interp1(Prop3(:,1),[Prop3(:,2),Prop3(:,3)],Px, linear’);




y=[Tx,Px,Prop];
else Propl=interp1(Am(:,1),[Am(:,2),Am(:,3)],Tx, linear’);
Prop2=interpl(An(:,1),[An(:,2),An(:,3)],Tx,'linear’);
Prop3=[Pinf,Propl;Psup,Prop2];
Prop=interp1(Prop3(:,1),[Prop3(:,2),Prop3(:,3)],Px, linear’);
y=[Tx,Px,Prop];
end
end
% _— _— -

Vapor_saturadolT
% La funcion vapor_saturadolT permite calcular las propiedades termodinamicas del
% vapor saturado conocida la temperatura de saturacion.
% _— _— -
% T[°C], P[KPa], hf[Kj/Kg], hg[K]/Kg], sf[K]/Kg°K], sg[Kj/Kg°K]
% Dada la temperatura de saturacion: Tsat
function y=vapor_saturadol(Tsat)
vapor_saturado, % Contiene las tablas del vapor saturado.
if Tsat>Tabla(71,1)

Tsat=Tabla(71,1);
Prop=interpl(Tabla(;,1),[Tabla(:,2), Tabla(:,3), Tabla(:,4), Tabla(:,5), Tabla(:,6)],...

Tsat,'linear");

y=[Tsat,Prop];

else Prop=interp1(Tabla(:,1),[ Tabla(:,2), Tabla(:,3), Tabla(:,4), Tabla(:,5), Tabla(:,6)],...
Tsat,'linear");
y=[Tsat,Prop];

end
% _— _— -

vapor saturado2P
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% La funcion vapor_saturado2P pemite calcular las propiedades termodinamicas del vapor

% saturado conocida la presion de saturacion.

% _— _— -

% T[°C], P[KPa], hf[Kj/Kg], hg[K]j/Kg], sf[Kj/Kg°K], sg[Kj/Kg°K]

% Dada la presion de saturacion: Psat

function y=vapor_saturado2P(Psat)

vapor_saturado, % Contiene las tablas del vapor saturado.

Propl=interpl(Tabla(:,2),[Tabla(:,1), Tabla(:,3),Tabla(:,4), Tabla(:,5), Tabla(:,6)]....
Psat,'linear");

y=[Prop1(1,1),Psat,Prop1(1,2),Prop1(1,3),Propl(1,4),Propl(1,5)];

% _— _— -

economizador.m

% La funcion economizador permite calcular la temperatura con que sale el agua del
% economizador asi como la presion de entrada y salida del agua en el economizador
% Es una funcion iterativa.

% - - -
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function y=economizador(emec,potgas,tgin,tgout,twinec,...
pwinec,dtpp,dtsc,pdropec,potinec)
dttp=dtpp+dtsc;
twoutec=twinec+50;
pwoutec=pwinec;
i=1;
while i < 1000
wl=liquido_comprimidol(twinec,pwinec);
hwinec=w1(1,3); swinec=w1(1,4);
w2=liquido_comprimidol(twoutec,pwoutec);
hwoutec=w2(1,3); swoutec=w2(1,4);
twoutecs=(tgout-dttp)+((tgin-tgout)/potgas)*...
(potinec+emec*(hwoutec-hwinec));
dtw=abs(twoutecs-twoutec);
if dtw < 0.1
potec=emec*(hwoutec-hwinec);
potoutec=potinec+potec; break
else twoutec=(twoutecs+twoutec)/2;
Tsat=twoutec+dtsc;
vl=vapor_saturadolT(Tsat);
pwoutec=v1(1,2)/1000;
pwinec=pwoutec/(1-pdropec);
i=i+1;
end
end
y=[pwinec,pwoutec,twoutec,potec,potoutec,...
hwinec,swinec,hwoutec,swoutec];
if i ==1000;
fprinft (WARNING:twoutecs,twoutec’)
twoutec=(twoutecs+twoutec)/2;
Tsat=twoutec+dtsc;
vl=vapor_saturadolT(Tsat);
pwoutec=v1(1,2)/1000;
pwinec=pwoutec/(1-pdropec);
wl=liquido_comprimidol(twinec,pwinec);
hwinec=w1(1,3); swinec=w1(1,4);
w2=liquido_comprimidol(twoutec,pwoutec);
hwoutec=w2(1,3); swoutec=w2(1,4);
potec=emec*(hwoutec-hwinec);
potoutec=potinec+potec;
end
y=[pwinec,pwoutec,twoutec,potec,potoutec,...
hwinec,swinec,hwoutec,swoutec];
% _— _— -

evaporador.m
% La funcion evaporador permite calcular la potencia térmica requerida por el agua para su

% evaporacion
% - — -
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function y=evaporador(emev,pevap,tinev,potinev)
wl=liquido_comprimidol(tinev,pevap);
hinev=w1(1,3); sinev=w1(1,4);
v1=vapor_saturado2P(1000*pevap);
toutev=v1(1,1); houtev=v1(1,4); soutev=v1(1,6);
r=(houtev-hinev);

potev=r*emeyv;

potoutev=potinev+potev;
y=[potev,potoutev,toutev,hinev,sinev,houtev,soutev];
% _— _— -

sobrecalentador.m
% La funcion sobrecalentador permite calcular la temperatura de salida del vapor de agua
% en el sobrecalentador asi como sus propiedades termodindmicas.
% _— _— -
function y=sobrecalentador(emsh,potgas,tgin,tgout,tvinsh,...
pvinsh,dtapp,potinsh,pdropsh,ishtype)
pvoutsh=pvinsh*(1-pdropsh);
vl=vapor_saturado2P(1000*pvinsh);
hvinsh=v1(1,4); svinsh=v1(1,6);
if ishtype ==
tvoutsh=tvinsh+100;
i=1;
while i <100
vsl=vapor_sobrecalentadol(tvoutsh,pvoutsh);
hvoutsh=vs1(1,3); svoutsh=vs1(1,4);
tvoutshs=(tgout-dtapp)+((tgin-tgout)/potgas)*...
(potinsh+emsh*(hvoutsh-hvinsh));
dtv=abs(tvoutshs-tvoutsh);
if dtv<0.1
potsh=emsh*(hvoutsh-hvinsh);
potoutsh=potinsh+potsh; break
else tvoutsh=(tvoutshs+tvoutsh)/2;
i=i+1;
end
end
y=[tvoutsh,pvoutsh,potsh,potoutsh,hvinsh,svinsh,hvoutsh,svoutsh];
if i == 1000
fprintf(WARNING: tvoutshs, tvoutsh’)
tvoutsh=(tvoutshs+tvoutsh)/2;
vsl=vapor_sobrecalentadol(tvoutsh,pvoutsh);
hvoutsh=vs1(1,3); svoutsh=vs1(1,4);
potsh=emsh*(hvoutsh-hvinsh);
potoutsh=potinsh+potsh;
end
y=[tvoutsh,pvoutsh,potsh,potoutsh,hvoutsh,svoutsh];
else hvoutsh=hvinsh+((potgas-potinsh)/emsh);
vs2=vapor_sobrecalentado2(hvoutsh,pvoutsh);
tvoutsh=vs2(1,1); svoutsh=vs2(1,4);
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potsh=(potgas-potinsh);

potoutsh=potgas;
end
y=[tvoutsh,pvoutsh,potsh,potoutsh,hvinsh,svinsh,hvoutsh,svoutsh];
% _— _— -

turbina vapor.m

% La funcion turbina_vapor permite calcular la entalpia y la calidad con que sale el vapor,

% asi como sus propiedades termodindmicas en la turbina de vapor

% _— _— -

function y=turbina_vapor(etaptv,pin,tin,hin,sin,pout)

iter=100; exp=4: x0=(pin-pout)*(exp); deltax=x0/iter;

x=0; pins=pin; tins=tin; hins=hin; sins=sin;

for i=1:100
x=x+deltax;
pouts=pin-x"(1/exp);
vsl=vapor_sobrecalentado3(sins,pouts);
toutis=vs1(1,1); houtis=vs1(1,3); pouts=vsl(1,2);
houtrs=hins-etaptv*(hins-houtis);
vs2=vapor_sobrecalentado2(houtrs,pouts);
toutrs=vs2(1,1); soutrs=vs2(1,4);
pins=pouts; tins=toutrs; hins=houtrs; sins=soutrs;

% Control de limite de expansién sobrecalentada
v1=vapor_saturado2P(1000*pouts);
tsat=v1(1,1); hwsats=v1(1,3); hvsats=v1(1,4);
deltah=houtis-hvsats;
if deltah < 10

pouts=pout;
v2=vapor_saturado2P(1000*pouts);
hwsats=v2(1,3); hvsats=v2(1,4);
swsats=v2(1,5); svsats=v2(1,6);
houtis=hwsats+(sins-swsats)*...

(hvsats-hwsats)/(svsats-swsats);
houtrs=hins-etaptv*(hins-houtis);
soutrs=swsats+(houtrs-hwsats)*...

(svsats-swsats)/(hvsats-hwsats);
toutrs=v2(1,1);

% Comprobacion que cae en la zona bifasica
tout=toutrs; hout=houtrs; sout=soutrs;
v3=vapor_saturado2P(1000*pout);
hwsat=v3(1,3); hvsat=v3(1,4);
swsat=v3(1,5); svsat=v3(1,6);
houtis=hwsat+(sin-swsat)*(hvsat-hwsat)/(svsat-swsat);
etais=(hin-hout)/(hin-houtis); break
else tout=toutrs; hout=houtrs; sout=soutrs;
end

end

y=[tout,hout,sout,houtis,hwsats,hvsats,i];

% — — -
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intercambiador.m
% La funcion intercambiador permite calcular la temperatura de salida de una de las
% corrientes de intercambio asi como su entalpia.
% _— _— -
function y=intercambiador(thin,thout,pdeg,...
tcin,pingen,wflc,wflh)
wl=liquido_comprimidol(tcin,pdeg);
hcin=w1(1,3); scin=w1(1,4);
w2=liquido_comprimidol(thin,pingen);
hhin=w2(1,3); shin=w2(1,4);
w3=liquido_comprimidol(thout,pingen);
hhout=w3(1,3); shout=w3(1,4);
hcout=hcin-(wflh/wflc)*(hhout-hhin);
w4=liquido_comprimido2(hcout,pdeg);
tcout=w4(1,1); scout=w4(1,4);
y=[tcout,hcout,scout,tcin,hcin,scin,...
thin,hhin,shin,thout,hhout,shout];
% _— _— -

desaireador.m

% La funcion desaireador permite calcular la cantidad de vapor necesario para realizar la
% desaireacion.

% _— _— -

function y=desaireador(tin,pdeg,hspill)
v1=vapor_saturado2P(1000*pdeg);
tdeg=v1(1,1); hwsatd=v1(1,3); swsatd=v1(1,5);
wl=liquido_comprimidol(tin,pdeg);
hin=w1(1,3); sin=w1(1,4);
frspill=(hwsatd-hin)/(hspill-hin);
y=[frspill,tdeg,hin,sin,hwsatd,swsatd];

% _— _— -

bomba.m

% La funcion bomba permite calcular la potencia consumida por el fluido de trabajo en el
% sistema de bombeo

% _— _— -
function y=bomba(ppin,ppout,emep,effp)
v1=vapor_saturado2P(1000*ppin);
hpin=v1(1,3); spin=v1(1,4); tpom=v1(1,1);
wl=liquido_comprimidol(tpom,ppout);
hpout=w1(1,3); spout=w1(1,4);
potpom=emep*(hpout-hpin)/effp;
y=[potpom,hpin,spin,hpout,spout];

% _— _— -
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camara mezcla.m

% La funcion camara de mezcla permite calcular las propiedades de la mezcla de dos
% corrientes de vapor.

% _— _— -

function y=camara_mezcla(pmix,hvapl,hvap2,emel,eme2)
emix=emel+eme2;
hvmed=(emel*hvapl+eme2*hvap2)/emix;
vsl=vapor_sobrecalentado2(hvmed,pmix);
tvmed=vs1(1,1); svmed=vsl(1,4);
y=[tvmed,hvmed,svmed,emix];

% _— _— -

condensador.m

% La funcion condensador permite calcular la potencia térmica de descarga en el
% condensador.

% _— _— -

function y=condensador(wflc,hfer,pcond)

v1=vapor_saturado2P(1000*pcond);

tcond=v1(1,1); hwsat=v1(1,3); swsat=v1(1,5);

potcond=wflc*(hfer-hwsat);

y=[potcond,hwsat,swsat,tcond];

% _— _— -

HRSG1.m

% El archivo HRSG1 permite calcular el comportamiento total de un generador de vapor

% de un nivel de presion en una central de ciclo combinado.

% _— _— -

potin=(1-egen)*potgas;

% Calcula el economizador:

emecl=emgen; twinecl=tingen; pwinecl=pdeg; potinecl=potin;

ecol=economizador(emecl,potgas,tgin,tgout,twinecl,...
pwinecl,dtpp,dtsc,pdropec,potinecl);

pwinecl=ecol(1,1); pwoutecl=ecol(1,2); twoutecl=ecol(1,3);

potecl=ecol(1,4); potoutecl=ecol(1,5); hwinecl=ecol(1,6);

swinecl=ecol(1,7); hwoutecl=eco0l1(1,8); swoutecl=eco0l(1,9);

% Calcula el evaporador:

emevl=emecl; pevapl=pwoutecl,;

tinevl=twoutecl; potinevl=potoutecl;

evl=evaporador(emevl,pevapl,tinevl,potinevl);

potevl=ev1(1,1); potoutevl=evl1(1,2); toutevl=ev1(1,3);

hinevl=ev1(1,4); sinevl=ev1(1,5);

houtevl=ev1(1,6); soutevl=ev1(1,7);

% Calcula el sobrecalentador:

emshl=emevl; pvinshl=pevapl; tvinshl=toutevl;

potinshl=potoutevl; ishtype=1;

SH1=sobrecalentador(emshl,potgas,tgin,tgout,tvinshil,...

pvinshl,dtapp,potinshl,pdropsh,ishtype);
tvoutsh1=SH1(1,1); pvoutsh1=SH1(1,2); potsh1=SH1(1,3);
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potoutsh1=SH1(1,4); hvinsh1=SH1(1,5); svinsh1=SH1(1,6);
hvoutsh1=SH1(1,7); svoutsh1=SH1(1,8);

% Resultados

tvoutl=tvoutshl, pvoutl=pvoutshl, hvoutl=hvoutshil;
svoutl=svoutshl; pingen=pwinecl,

% —-- - -

HRSG2L.m

% El archivo HRSG2L permite calcular el comportamiento total de un generador de vapor

% de dos niveles de presion en una central de ciclo combinado.

% _— _— -

potin=(1-egen)*potgas; tingen=tcond,

% Calcula el economizador que alimenta al desaireador:

emec=emgen; twinec=tingen; pwoutec=pdeg; potinec=potin;

eco=econo_dea(emec,twinec,pwoutec,dtpp,dtsc,pdropec,potinec);

twoutec=eco(1,1); potec=eco(1,2); potoutec=eco(1,3);

pwinec=eco(1,4); hwinec=eco(1,5); swinec=eco(1,6);

hwoutec=eco(1,7); swoutec=eco(1,8);

% Calcula el evaporador-desaireador:

tcout=twoutec; potinevd=potoutec; pevd=pdeg;

evd=evap_dea(emec,tcout,pevd,potinevd,0);

emevd=evd(1,1); potevd=evd(1,2); potoutevd=evd(1,3);

tevd=evd(1,4); hinevd=evd(1,5); sinevd=evd(1,6);

houtevd=evd(1,7); soutevd=evd(1,8);

% Calcula los economizadores serie: eco-LP y eco-HP(1)

emecl=emec*alfa; emec2=emec*(1-alfa); twinecl2a=tevd;

pwinecl=pdeg; pwinec2a=pdeg; potinecl2a=potoutevd;

i=1;

while i < 100

ecol2a=economizadores(emecl,emec2,potgas,tgin,tgout,twinecl?a,...
pwinecl,pwinec2a,dtpp,dtsc,pdropec,potinecl2a);

pwinecl=ecol2a(1,1); pwoutecl=ecol2a(1,2); pwinec2a=ecol2a(1,3);...

pwoutec2a=ecol12a(1,4); twoutecl2a=ecol2a(1,5);

potecl=ecol2a(1,6); potec2a=ecol2a(1,7); potecl2a=ecol2a(1,8);...

potoutecl2a=ecol2a(1,9); hwinecl=ecol2a(1,10); swinecl=ecol2a(1,11);...

hwinec2a=eco12a(1,12); swinec2a=ecol2a(1,13);

hwoutecl=eco12a(1,14); swoutecl=ecol2a(1,15); hwoutec2a=ecol2a(1,16);...

swoutec2a=ec012a(1,17); twoutecl=twoutec12a; twoutec2a=twoutec12a;

% Calcula el evaporador de baja presion: ev-LP

emevl=emecl; pevapl=pwoutecl; tinevl=twoutecl;

potinevl=potoutecl12a;

evl=evaporador(emevl,pevapl,tinevl,potinevl);

potevl=evl1(1,1); potoutevl=evl1(1,2); toutevl=ev1i(1,3);...

hinevl=ev1(1,4); sinevl=ev1(1,5);

houtevl=ev1(1,6); soutevl=ev1(1,7);

% Calcula el economizador de alta presion: eco-HP(2)

pwinec2b=pwoutec2a; twinec2b=twoutec2a; potinec2b=potoutevl;

eco2b=economizador(emec2,potgas,tgin,tgout,twinec2b,...
pwinec2b,dtpp,dtsc,pdropec,potinec2b);
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pwinec2b=eco2b(1,1); pwoutec2b=eco2b(1,2); twoutec2b=eco2b(1,3);
potec2b=ec02b(1,4); potoutec2b=eco2b(1,5);
hwinec2b=eco2b(1,6); swinec2b=eco2b(1,7); hwoutec2b=eco2b(1,8);
swoutec2b=eco2b(1,9);
% Comprobacion:
dpw=abs(pwinec2b-pwoutec2a);
if dpw > 0.001

pwinec2a=pwinec2b/(1-pdropec);

i=i+1;
else
% Calcula el sobrecalentador de baja presion: SH-LP
emshl=emevl; pvinshl=pevapl; tvinshl=toutevl; potinshl=potoutec2b; ishtype=0;
SH1=sobrecalentador(emshl,potgas,tgin,tgout,tvinshl,pvinshl,dtapp,potinshl,pdropsh,isht
ype);
tvoutsh1=SH1(1,1); pvoutsh1=SH1(1,2); potsh1=SH1(1,3); potoutsh1=SH1(1,4);
hvinsh1=SH1(1,5); svinsh1=SH1(1,6); hvoutsh1=SH1(1,7); svoutsh1=SH1(1,8);
% Calcula el evaporador de alta presion: ev-HP
emev2=emec2; pevap2=pwoutec2b; tinev2=twoutec2b; potinev2=potoutshl;
ev2=evaporador(emev2,pevap2,tinev2,potinev2);
potev2=ev2(1,1); potoutev2=ev2(1,2); toutev2=ev2(1,3); hinev2=ev2(1,4);
sinev2=ev2(1,5);
houtev2=ev2(1,6); soutev2=ev2(1,7);
% Calcula el sobrecalentador de alta presion: SH-HP
emsh2=emev2; pvinsh2=pevap2; tvinsh2=toutev2; potinsh2=potoutev2; ishtype=1;
dtapp=0;
SH2=sobrecalentador(emsh2,potgas,tgin,tgout,tvinsh2,pvinsh2,dtapp,potinsh2,pdropsh,isht
ype);
tvoutsh2=SH2(1,1); pvoutsh2=SH2(1,2); potsh2=SH2(1,3); potoutsh2=SH2(1,4);
hvinsh2=SH2(1,5); svinsh2=SH2(1,6); hvoutsh2=SH2(1,7); svoutsh2=SH2(1,8);
% Resultados
tvoutl=tvoutshl, pvoutl=pvoutshl, tvout2=tvoutsh2, pvout2=pvoutsh2,
hvoutl=hvoutshl; svoutl=svoutshl; hvout2=hvoutsh2; svout2=svoutsh2;
pingen=pwinec; break
end
end
% _— _— -

CICLO VAPORI1
% El archivo CICLO_VAPOR1 permite calcular los parametros del ciclo vapor de un nivel
% de presion que conforma el ciclo combinado de un nivel de presion.
% _— _— -
% Calcula el potgas
tgin=tin; tgout=tout;
potgas=pot_gas(emexp,fg,tgin,tgout);
vwl=vapor_saturado2P(1000*pcond);
tcond=vw1(1,1); ecount=0;
% Calcula el HRSG
while (ecount<1000)
HRSG1
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dta=tin-tvoutl,

if dta < 25 ; emgen=emgen+0.001;

elseif dta > 40 ; emgen=emgen-0.001;

else ; break

end

ecount=ecount+1;
end
% Calcula la expansion de baja presion
% Primera parte
tv_LP1=turbina_vapor(etaptv,pvoutl,tvoutl,hvoutl,svoutl,pdeg);
tspill=tv_LP1(1,1), hspill=tv_LP1(1,2); sspill=tv_LP1(1,3); hispill=tv_LP1(1,4);
hwsatl=tv_LP1(1,5); hvsatl=tv_LP1(1,6);
dhfer12=hspill-hvsat1,
% Segunda parte
tv_LP2=turbina_vapor(etaptv,pvoutl,tvoutl,hvoutl,svoutl,pcond);
tferl=tv_LP2(1,1); hferl=tv_LP2(1,2); sferl=tv_LP2(1,3); hfeil=tv_LP2(1,4);
hwsatl=tv_LP2(1,5); hvsatl=tv_LP2(1,6);
dhferl=hvsatl-hferl, xvapl=(hferl-hwsatl)/(hvsatl-hwsatl);
% Calcula el desaireador
tcout=tcond,;
m=1;
while m <100
degas=desaireador(tcout,pdeg,hspill);
frspill=degas(1,1); tdeg=degas(1,2); hcout=degas(1,3); scout=degas(1,4);

% Calcula el condensador
wflh=emgen;
wflc=wflh*(1-frspill);
cond=condensador(wflc,hferl,pcond);
potcond=cond(1,1); houtcond=cond(1,2); scoutcond=cond(1,3);
% Calcula el intercambiador
interc=intercambiador(tdeg,tingen,pdeg,tcond,pingen,wflc,wflh);
tcoutc=interc(1,1);
dtcout=abs(tcout-tcoutc);
if dtcout > 0.1

tcout=tcoutc;

m=m+1,
else
% Calcula la bomba de extraccion
bombal=bomba(pcond,pdeg,wflc,effp);
potpoml=bombal(1,1); hpinl=bombal(l,2); spinl=bombal(1,3); hpoutl=bombal(1,4);
spoutl=bombal(1,5);
% Calcula la bomba de alimento al HRSG
bomba2=bomba(pdeg,pingen,wflh,effp);
potpom2=bomba2(1,1); hpin2=bomba2(1,2); spin2=bomba2(1,3); hpout2=bomba2(1,4);
spout2=bomba2(1,5);
% Potencia total de bombeo
potpom=potpom1+potpom2; break
end
end



160

% — — -

CICLO VAPOR2
% El archivo CICLO_VAPOR2 permite calcular los pardmetros del ciclo vapor de dos
% niveles de presion que conforma el ciclo combinado de dos niveles de presion.
% _— _— -
% Calcula la potencia térmica contenida por los productos de combustion: potgas
tgin=tin; tgout=tout;
potgas=pot_gas(emexp,fg,tgin,tgout);
vwl=vapor_saturado2P(1000*pcond);
tcond=vw1(1,1); alfa=0.20; % fraccion de vapor de baja presion: alfa esta en torno a 0.20
% Calcula el HRSG
pingen=pdeg; ecount=0;
while (ecount<1000)

HRSG2

dta=tin-tvout2;

if dta < 25 ; emgen=emgen+0.001;

elseif dta > 40 ; emgen=emgen-0.001;

else ; break

end

ecount=ecount+1;
end
% Calcula la expansion de alta presion
tv_HP=turbina_vapor(etaptv,pvout2,tvout2,hvout2,svout2,pvoutl);
tfer2=tv_HP(1,1); hfer2=tv_HP(1,2); sfer2=tv_HP(1,3); hfei2=tv_HP(1,4);
hwsat2=tv_HP(1,5); hvsat2=tv_HP(1,6),
dhfer2=hfer2-hvsat2,
% Calcula la camara de mezcla
mix1=camara_mezcla(pvoutl,hfer2,hvoutl,emshl,emsh2);
tvmed1=mix1(1,1); hvmedl=mix1(1,2); svmedl=mix1(1,3); emix1=mix1(1,4);
% Calcula la expansion de baja presion
% Primera parte
tv_LP1=turbina_vapor(etaptv,pvoutl,tvmedl,hvmedl,svmedl,pdeg);
tspill=tv_LP1(1,1); hspill=tv_LP1(1,2); sspill=tv_LP1(1,3); hispill=tv_LP1(1,4);
hwsatl=tv_LP1(1,5); hvsatl=tv_LP1(1,6);
dhfer12=hspill-hvsatl,
% Segunda parte
tv_LP2=turbina_vapor(etaptv,pvoutl,tvmedl,hvmedl,svmedl,pcond);
tferl=tv_LP2(1,1); hferl=tv_LP2(1,2); sferl=tv_LP2(1,3); hfeil=tv_LP2(1,4);
hwsatsl=tv_LP2(1,5); hvsatsl=tv_LP2(1,6);
dhferl=hvsats1-hferl, xvap2=(hferl-hwsatl)/(hvsatl-hwsatl);
% Calcula el desaireador
tcout=tcond,;
m=1,
while m <100
degas=desaireador(tcout,pdeg,hspill);
frspill=degas(1,1); tdeg=degas(1,2); hcout=degas(1,3); scout=degas(1,4);
% Calcula el condensador
wflh=emgen;
wflc=wflh*(1-frspill);
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cond=condensador(wflc,hferl,pcond);
potcond=cond(1,1); houtcond=cond(1,2); scoutcond=cond(1,3);
% Calcula el intercambiador
interc=intercambiador(tdeg,tingen,pdeg,tcond,pingen,wflc,wflh);
tcoutc=interc(1,1);
dtcout=abs(tcout-tcoutc);
if dtcout > 0.1
tcout=tcoutc;
m=m+1;
else
% Calcula la bomba de extraccion
bombal=bomba(pcond,pdeg,wflc,effp);
potpoml=bombal(1l,1); hpinl=bombal(1,2); spinl=bombal(1,3); hpoutl=bombal(1,4);
spoutl=bombal(1,5);
% Calcula la bomba de alimento al HRSG
bomba2=bomba(pdeg,pingen,wflh,effp);
potpom2=bomba2(1,1); hpin2=bomba2(1,2); spin2=bomba2(1,3); hpout2=bomba2(1,4);
spout2=bomba2(1,5);
% Calcula la bomba de alimento de alta presién
bomba3=bomba(pwoutecl,pwinecl,emec2,effp);
potpom3=bomba3(1,1); hpin3=bomba3(1,2); spin3=bomba3(1,3); hpout3=bomba3(1,4);
spout3=bomba3(1,5);
% Potencia total de bombeo
potpom=potpom1+potpom2+potpom3; break
end
end

ciclo combinadol

% El archivo ciclo_combinadol permite calcular los parametros del disefio termodinamico
de la central de ciclo combinado de un nivel de presion.

% _— _—

% Calcula la subrutina del ciclo gas.

ciclo_gasl

powgr=Pu;

effg=powagr/(pci*Xfuel/1000),

tin=Tsal; emexp=Xm+X1; fg=fvm;

effp=effph*effpem;

% _—
% Calcula la subrutina del ciclo vapor.

ciclo_vaporl

emsHP=emsh1;
powvl=emsHP*(hvoutl-hferl)*effmv*effelv;
powv=(powv1-potpom)/1000; % powv:[MJ/Kg aire compresor]
effv=powv/(potgas/1000),

% _— _—

% Resultados de la central de ciclo combinadol.
Ga=Potdis/(powgr+powv); % caudal de aire:[Kg/s]
Potgas=powgr*Ga,

Potvap=powv*Ga,
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effcc=(powgr+powv)/(pci*Xfuel/1000),
emLP=emsh1*Ga,

numastrl

% - -

% Perfil de temperaturasl
perfil_temp1l

% - -
% Presentacion de resultados en pantalla.
resultalcc

% — —



APENDICE E

PROPIEDADES TERMODINAMICAS



Entalpia de gas ideal (kJ/kmol) del diéxido de carbono (CO,)

TIK] | h [kd/kmol] T K] h [KJ/kmol] TIK] | h [kd/kmol]

0 0 720 28,121 1430 69,011
220 6,601 730 28,622 1500 71,078
230 6,038 740 29,124 1520 72,246
240 7,280 750 29,629 1540 73,417
250 7,627 760 29,135 1560 74,590
260 7,979 770 30,644 1580 76,767
270 8,335 780 31,154 1600 76,944
280 8,607 790 31,665 1620 78,123
290 9,063 800 32,179 1640 79,303
298 9,364 810 32,694 1660 80,486
300 9,431 820 33,212 1680 81,670
310 9,807 830 33,730 1700 82,856
320 10,186 840 34,251 1720 84,043
330 10,570 850 34,773 1740 85,231
340 10,959 860 35,296 1760 86,420
350 11,351 870 35,821 1780 87,612
360 11,748 880 36,347 1800 88,806
370 12,148 890 36,876 1820 90,000
380 12,552 900 37,405 1840 91,196
390 12,960 910 37,935 1860 92,394
400 13,372 920 38,467 1880 93,593
410 13,787 930 39,000 1900 94,793
420 14,206 940 39,535 1920 95,995
430 14,628 950 40,070 1940 97,197
440 15,054 960 40,607 1960 98,401
450 15,483 970 41,145 1980 99,606
460 15,916 980 41,685 2000 100,804
470 16,351 990 42,226 2050 103,835
480 16,791 1000 42,769 2100 106,864
490 17,232 1020 43,859 2150 109,898
500 17,678 1040 44,953 2200 112,939
510 18,126 1060 46,051 2250 115,084
520 18,576 1080 47,153 2300 119,035
530 19,029 1100 48,258 2350 122,001
540 19,485 1120 49,369 2400 125,152
550 19,945 1140 50,484 2450 128,219
560 20,407 1160 51,602 2500 131,290
570 20,870 1180 52,724 2550 134,368
580 21,337 1200 53,843 2600 137,449
590 21,807 1220 54,977 2650 140,533
600 22,280 1240 56,108 2700 143,620
610 22,754 1260 57,244 2750 146,713
620 23,231 1280 58,381 2800 149,808
630 23,709 1300 59,522 2850 152,008
640 24,190 1320 60,666 2900 156,009
650 24,674 1340 61,813 2950 159,117
660 25,160 1360 62,963 3000 162,226
670 25,648 1380 64,116 3050 165,341
680 26,138 1400 65,271 3100 168,456
690 26,631 1420 66,427 3150 171,576
700 27,125 1440 67,586 3200 174,695
710 27,662 1460 68,748 3250 177,822




Entalpia de gas ideal (kJ/kmol) del vapor de agua (H,0)

TIK] | h [kd/kmol] T K] h [KJ/kmol] TIK] | h [kd/kmol]
0 0 720 24,840 1430 57,062
220 7,295 730 25,218 1500 57,099
230 7,628 740 25,597 1520 58,042
240 7,961 750 25,997 1540 59,888
250 8,294 760 26,358 1560 60,838
260 8,627 770 26,741 1580 61,792
270 8,961 780 27,125 1600 62,748
280 9,296 790 27,510 1620 63,709
290 9,631 800 27,896 1640 64,675
298 9,004 810 28,284 1660 65,643
300 9,966 820 28,672 1680 66,614
310 10,302 830 29,062 1700 67,589
320 10,639 840 29,454 1720 68,567
330 10,976 850 29,846 1740 69,550
340 11,314 860 30,240 1760 70,535
350 11,652 870 30,635 1780 71,523
360 11,992 880 31,032 1800 72,513
370 12,331 890 31,429 1820 73,507
380 12,672 900 31,828 1840 74,506
390 13,014 910 32,228 1860 75,506
400 13,356 920 32,629 1880 76,511
410 13,699 930 33,032 1900 77,517
420 14,043 940 33,436 1920 78,527
430 14,388 950 33,841 1940 79,540
440 14,734 960 34,247 1960 80,555
450 15,080 970 34,653 1980 81,573
460 15,428 980 35,061 2000 82,593
470 15,777 990 35,472 2050 85,156
480 16,126 1000 35,882 2100 87,735
490 16,477 1020 36,709 2150 90,330
500 16,828 1040 37,524 2200 92,940
510 17,181 1060 38,380 2250 95,562
520 17,534 1080 39,223 2300 98,199
530 17,889 1100 40,071 2350 100,849
540 18,245 1120 40,923 2400 103,508
550 18,601 1140 41,780 2450 106,183
560 18,959 1160 42,642 2500 108,868
570 19,318 1180 43,509 2550 111,565
580 19,678 1200 44,380 2600 114,273
590 20,039 1220 45,256 2650 116,991
600 20,402 1240 46,137 2700 119,717
610 20,765 1260 47,022 2750 122,453
620 21,130 1280 47,912 2800 125,198
630 21,495 1300 48,807 2850 127,952
640 21,862 1320 49,707 2900 130,717
650 22,230 1340 50,612 2950 133,486
660 22,600 1360 51,521 3000 136,264
670 22,970 1380 52,434 3050 139,051
680 23,342 1400 53,351 3100 141,846
690 23,714 1420 54,273 3150 144,648
700 24,088 1440 55,108 3200 147,457
710 24,464 1460 56,128 3250 150,272




Entalpia de gas ideal (kJ/kmol) del nitrégeno diatomico (N2)

TIK] | h [kd/kmol] T K] h [KJ/kmol] TIK] | h [kd/kmol]

0 0 720 21,220 1430 46,377
220 6,391 730 21,529 1500 47,073
230 6,683 740 21,839 1520 47,771
240 6,975 750 22,149 1540 48,470
250 7,266 760 22,460 1560 49,168
260 7,558 770 22,772 1580 49,869
270 7,849 780 23,085 1600 50,571
280 8,141 790 23,398 1620 51,275
290 8,432 800 23,714 1640 51,980
298 8,669 810 24,027 1660 52,686
300 8,723 820 24,342 1680 53,393
310 9,014 830 24,658 1700 54,099
320 9,306 840 24,974 1720 54,807
330 9,507 850 25,292 1740 55,516
340 9,388 860 25,610 1760 56,227
350 10,180 870 25,028 1780 59,038
360 10,471 880 26,248 1800 57,651
370 10,763 890 26,568 1820 58,363
380 11,055 900 26,890 1840 59,075
390 11,347 910 27,210 1860 59,790
400 11,640 920 27,532 1880 60,504
410 11,932 930 27,854 1900 61,220
420 12,225 940 28,178 1920 61,936
430 12,518 950 28,501 1940 62,654
440 12,811 960 28,826 1960 63,381
450 13,105 970 29,151 1980 64,090
460 13,399 980 29,476 2000 64,810
470 13,693 990 29,803 2050 66,612
480 13,088 1000 30,129 2100 68,417
490 14,285 1020 30,784 2150 70,226
500 14,581 1040 31,442 2200 72,040
510 14,876 1060 32,101 2250 73,856
520 15,172 1080 32,762 2300 75,676
530 15,469 1100 33,426 2350 77,496
540 15,766 1120 34,029 2400 79,320
550 16,064 1140 34,760 2450 81,149
560 16,363 1160 35,430 2500 82,081
570 16,662 1180 36,104 2550 84,814
580 16,962 1200 36,777 2600 86,650
590 17,262 1220 37,452 2650 88,488
600 17,563 1240 38,129 2700 90,328
610 17,864 1260 38,807 2750 92,171
620 18,166 1280 39,488 2800 94,014
630 18,468 1300 40,170 2850 95,859
640 18,772 1320 40,853 2900 97,705
650 19,075 1340 41,539 2950 99,556
660 19,380 1360 42,227 3000 101,407
670 19,685 1380 42,915 3050 103,260
630 19,991 1400 43,605 3100 105,115
690 20,297 1420 44,295 3150 106,972
700 20,604 1440 44,988 3200 108,830
710 20,012 1460 45,682 3250 110,690




Entalpia de gas ideal (kJ/kmol) del oxigeno diatémico (O,)

TIK] | h [kd/kmol] T K] h [KJ/kmol] TIK] | h [kd/kmol]
0 0 720 21,845 1430 48,561
220 6,404 730 22,177 1500 49,292
230 6,604 740 22,510 1520 50,024
240 6,984 750 22,844 1540 50,756
250 7,275 760 23,178 1560 51,490
260 7,566 770 23,513 1580 52,224
270 7,858 780 23,850 1600 52,061
280 8,150 790 24,186 1620 53,696
290 8,443 800 24,523 1640 54,434
298 8,682 810 24,861 1660 55,172
300 8,736 820 25,199 1680 55,012
310 9,030 830 25,537 1700 56,652
320 9,325 840 25,877 1720 57,394
330 9,620 850 26,218 1740 58,136
340 9,916 860 26,559 1760 58,880
350 10,123 870 26,899 1780 59,624
360 10,511 880 27,242 1800 60,371
370 10,809 890 27,584 1820 61,118
380 11,109 900 27,928 1840 61,866
390 11,409 910 28,272 1860 62,616
400 11,711 920 28,616 1880 63,365
410 12,012 930 28,960 1900 64,116
420 12,314 940 29,306 1920 64,868
430 12,618 950 29,652 1940 65,620
440 12,923 960 29,999 1960 66,374
450 13,228 970 30,345 1980 67,127
460 13,525 980 30,692 2000 67,881
470 13,842 990 31,041 2050 69,772
480 14,151 1000 31,389 2100 71,668
490 14,460 1020 32,088 2150 73,573
500 14,770 1040 32,789 2200 75,484
510 15,082 1060 33,490 2250 77,397
520 15,395 1080 34,194 2300 79,316
530 15,708 1100 34,899 2350 81,243
540 16,022 1120 35,606 2400 83,174
550 16,338 1140 36,314 2450 85,112
560 16,654 1160 37,023 2500 87,057
570 16,971 1180 37,734 2550 89,004
580 17,290 1200 38,447 2600 90,956
590 17,609 1220 39,162 2650 92,916
600 17,929 1240 39,877 2700 94,881
610 18,250 1260 40,594 2750 96,852
620 18,572 1280 41,312 2800 98,826
630 18,859 1300 42,033 2850 100,808
640 19,219 1320 42,753 2900 102,793
650 19,544 1340 43,475 2950 104,785
660 19,870 1360 44,198 3000 106,780
670 20,197 1380 44,923 3050 108,778
680 20,524 1400 45,648 3100 110,784
690 20,854 1420 46,374 3150 112,795
700 21,184 1440 47,102 3200 114,809
710 21,514 1460 47,831 3250 116,827




Entalpia de gas ideal (kJ/kmol) del monoxido de carbono (CO)

TIK] | h [KJ/kmol] T [K] h [KJ/kmol] T K] h [KJ/kmol]
0 0 720 21,315 1480 46,813
220 6,391 730 21,628 1500 47,517
230 6,683 740 21,943 1520 48,222
240 6,975 750 22,258 1540 48,928
250 7,266 760 22,573 1560 49,635
260 7,558 770 22,890 1580 50,344
270 7,849 780 23,208 1600 51,053
280 8,140 790 23,526 1620 51,763
290 8,432 800 23,844 1640 52,472
298 8,669 810 24,164 1660 53,184
300 8,723 820 24,483 1680 53,895
310 9,014 830 24,803 1700 54,609
320 9,306 840 25,124 1720 55,323
330 9,507 850 25,446 1740 56,039
340 9,889 860 25,768 1760 56,756
350 10,181 870 26,001 1780 57,473
360 10,473 880 26,415 1800 58,191
370 10,765 890 26,740 1820 58,910
380 11,058 900 27,066 1840 596,229
390 11,351 910 27,392 1860 60,351
400 11,644 920 27,719 1880 61,072
410 11,923 930 28,046 1900 61,794
420 12,232 940 28,375 1920 62,516
430 12,526 950 28,703 1940 63,238
440 12,821 960 29,033 1960 63,061
450 13,116 970 29,362 1980 64,684
460 13,412 980 29,693 2000 65,408
470 13,708 990 30,024 2050 67,224
480 14,005 1000 30,355 2100 69,044
490 14,302 1020 31,020 2150 70,864
500 14,600 1040 31,688 2200 72,688
510 14,898 1060 32,357 2250 74,516
520 15,197 1080 33,029 2300 76,345
530 15,497 1100 33,702 2350 78,178
540 15,797 1120 34,377 2400 80,015
550 16,097 1140 35,054 2450 81,852
560 16,399 1160 35,733 2500 83,692
570 16,701 1180 36,406 2550 85,537
580 17,003 1200 37,095 2600 87,383
590 17,307 1220 37,780 2650 89,230
600 17,611 1240 38,466 2700 91,077
610 17,915 1260 39,154 2750 82,830
620 18,221 1280 39,844 2800 94,784
630 18,527 1300 40,534 2850 96,639
640 18,833 1320 41,226 2900 98,495
650 19,141 1340 41,919 2950 100,352
660 19,449 1360 42,613 3000 102,210
670 19,758 1380 43,309 3050 104,073
630 20,068 1400 44,007 3100 105,939
690 20,378 1420 44,707 3150 107,802
700 20,690 1440 45,408 3200 109,667
710 21,002 1460 46,110 3250 111,534




Salto de entalpia (kJ/kmol) del mondxido de nitrégeno (NO)

T[K] | h°- N [KI/kmoI] TIK] | Nn°-N° 205 [kI/KmoOI]
0 0,102 1700 716,932
100 6,071 1800 50,559
200 2,950 1900 54,204
298 0 2000 57,861
300 54 2100 61,530
200 3,042 2200 65,216
500 6,058 2300 68,906
600 9,146 2400 72,609
700 12,309 2500 76,320
800 15,548 2600 80,036
900 18,857 2700 83,764
1000 22,230 2800 87,492
1100 25,652 2900 91,232
1200 29,121 3000 94,977
1300 32,627 3200 102,479
1400 36,166 3400 110,002
1500 39,731 3600 117,545
1600 43,321 3800 125,102

Salto de entalpia (kJ/kmol) del Argon (PMa,=39.944)

T [°C] h© - h®,98 [kJ/Kg.] T [°C] h© - h° 595 [kJ/Kg.]

15 -5.204 800 403.288
25 0.000 900 455,326
100 39.028 1000 507.363
200 91.065 1100 559.400
300 143.102 1200 611.437
400 195.140 1300 663.475
500 247.177 1400 715.512
600 299.214 1500 767.549
700 351.251

Para el salto de entalpia del didéxido de azufre (SO2), se usa la siguiente relacion:

T _
Ah = IC p,so,-dT
298 K

donde el Cp 502 esta en funcion de la temperatura



Constante de equilibrio Kp, para el monéxido de carbono (NO)

T [°K] YN, + %0, <> NO
298 -35.052
500 -20.295
1000 -9.388
1200 -7.569
1400 -6.270
1600 -5.294
1800 -4.536
2000 -3.931
2200 -3.433
2400 -3.019
2600 -2.671
2800 2372
3000 -2.114
3200 -1.888




Cpo=a+bT+cT?+dT?3

T [K]; Cpo [kI/kmol-K]

Calor especifico como funcion de la temperatura y poder calorifico inferior usados

Sustancia formula Peso molecular a b C d LHV (MJ/kg.)
Argén Ar 39.944 2.079E+01 | 0.000E+00 | 0.000E+00 0.000E+00 -
Azufre S 32.064 2.721E+01 | 2.218E-02 -1.628E-05 3.986E-09 9.267
Carbono C 12.011 0.000E+00 | 0.000E+00 | 0.000E+00 0.000E+00 32.781
Dioxido de azufre S0O2 64.063 2.578E+01 | 5.795E-02 -3.812E-05 8.612E-09 0
Didxido de carbono CO2 44.01 2.226E+01 | 5.981E-02 -3.501E-05 7.469E-09 0
Etano C2H6 30.069 6.900E+00 | 1.727E-01 -6.406E-05 7.285E-09 47.486
Hexano C6H14 86.177 6.938E+00 | 5.522E-01 -2.865E-04 5.769E-08 45.104
Hidrégeno H2 2.016 2.911E+01 | -1.916E-03 | 4.003E-06 -8.704E-10 119.972
iso-butano i50-C4H10 58.123 -7.913E+00 | 4.160E-01 -2.301E-04 4.991E-08 45.571
iso-pentano is0-C5H12 72.15 6.774E+00 | 4.543E-01 -2.246E-04 4.229E-08 45.24
Metano CH4 16.042 1.989E+01 | 5.024E-02 1.269E-05 -1.101E-10 50.013
Monoxido de carbono CO 28.011 2.816E+01 | 1.675E-03 5.372E-06 -2.222E-09 10.103
Mondxido de nitrégeno NO 30.006 2.934E+01 | -9.395E-04 | 9.747E-06 -4.187E-09 -
n-butano n-C4H10 58.123 3.960E+00 | 3.715E-01 -1.834E-04 3.500E-08 45.715
Nitrégeno diatdbmico N2 28.013 2.890E+01 | -1.571E-03 8.081E-06 -2.873E-09 0
n-pentano n-C5H12 72.15 6.774E+00 | 4.543E-01 -2.246E-04 4.229E-08 49.011
Oxigeno diatdmico 02 31.999 2.548E+01 | 1.520E-02 -7.155E-06 1.312E-09 0
Propano C3H8 44.096 -4.040E+00 | 3.048E-01 -1.572E-04 3.174E-08 46.354
Vapor de agua H20 18.015 3.224E+01 | 1.923E-03 1.055E-05 -3.595E-09 -
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