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RESUMEN

En la actualidad, el interés por las plantas dema de ciclo combinado de gas y
vapor ha experimentado un notable aumento debgloaito rendimiento, bajo coste
de generacion y rapida construccion. El objetivadmental de la tesis es profundizar
en el conocimiento de esta tecnologia, insuficreetge conocida hasta el momento
debido al gran nimero de grados de libertad queteaxien el disefio de este tipo de
instalaciones.

El estudio se realizd en varias fases. La primensistio en analizar y estudiar las
distintas tecnologias que se pueden emplear entipstele centrales, algunas muy
recientes o en fase de investigacion, como lasnastde gas de geometria variable,
las turbinas de gas refrigeradas con agua o vagaiao de vapor o las calderas de
paso unico que trabajan con agua en condicionessifras.

Posteriormente se elaboraron los modelos matersajio® permiten la simulacion
termodindmica de cada uno de los componentes ¢egram las plantas, tanto en el
punto de disefio como a cargas parciales. Al misimmpb, se desarrollé una
metodologia novedosa que permite resolver el sistamecuaciones que resulta de la
simulacién de cualquier configuracion posible dgdocicombinado. De esa forma se
puede conocer el comportamiento de cualquier plaacualquier punto de
funcionamiento.

Por ultimo se desarroll6 un modelo de atribuciéncdstes para este tipo de
centrales. Con dicho modelo, los estudios se puegiizar no sélo desde un punto de
vista termodinamico sino también termoecondmica, lcoque se pueden encontrar
soluciones de compromiso entre rendimiento y casignar costes de produccion,
determinar curvas de oferta, beneficios econ6ndeds planta y delimitar el rango de
potencias donde la planta es rentable.

El programa informatico, desarrollado en paral@o s modelos de simulacion,
se ha empleado para obtener resultados de forremsimh. El estudio de los
resultados permite profundizar ampliamente en ebcioniento de la tecnologia vy, asi,
desarrollar una metodologia de disefio de este dpoplantas bajo un criterio
termoecondmico.



ABSTRACT

The growing energy demand and the need of shrind@sts have led to the design
of high efficiency and quick installation power pla. The success of combined cycle
gas turbine power plants lies on their high efficig low cost and short construction
lead time. The main objective of the work is todstun detail this technology, which
is not thoroughly known owing to the great numbledegrees of freedom that exist in
the design of this kind of power plants.

The study is divided into three parts. Firstly, tdéferent technologies and
components that could be used in any configuratfoa combined cycle gas turbine
power plant are studied. Some of them could beeoémt technology, such as the
variable inlet guide vane compressors, the H-teldgydfor gas turbine cooling or the
once-through heat recovery steam generators, ug#d water at supercritical
conditions.

Secondly, a mathematical model has been develapsdnulate at full and part
load the components of the power plant. At the stime, a new methodology is
proposed in order to solve the equation systenitimegudor any possible power plant
configuration. Therefore, any combined cycle gabife could be simulated at any
part load condition.

Finally a themoeconomic model is proposed. This ehallows studying the
power plant not only from a thermodynamic point wew but also from a
thermoeconomic one. Likewise, it allows determinihg generating costs or the cash
flow, thus achieving a trade off between efficieraayd cost. Likewise, the model
calculates the part load range where the powet [ganofitable.

Once the thermodynamic and thermoeconomic modelsdaveloped, they are
intensively used in order to gain knowledge in ttmmbined cycle gas turbine
technology and, in this way, to propose a methaglolimed at the design of this kind
of power plants from a thermoeconomic point of view
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Capitulol: Introduccion 1

1. INTRODUCCION

1.1. Revision bibliogréfica

La creciente demanda de energia y el funcionamieelomercado eléctrico
requieren la implantacién de nuevas plantas denpiaede alto rendimiento, bajo
coste de generacidn y rapida construccién. Lasralest de ciclo combinado han
ganado aceptacién debido a su buen rendimientts eeducidos niveles de emisiones
y a su corto tiempo de puesta en marcha en coniparaen las plantas de potencia
tradicionales. Por ese motivo, en nuestro paistsm énstalando y se van a instalar o

reconvertir un gran nimero de centrales con esmhagia.

Se denomina ciclo combinado a la integraciéon deodmsgis ciclos termodinamicos
de potencia de forma que el conjunto proporciona aomayor o mas eficiente
conversion de energia en forma de calor o tralgcentre todos los posibles, los mas
extendidos son los constituidos por turbinas deygds vapor (a los que a partir de
ahora se haré referencia como ciclo combinado)idded que con la integracion de
ambas tecnologias se obtienen grandes potenciasrceendimiento muy elevado,
gue ademas se ha visto incrementado por las megarées tecnologia de las turbinas
de gas. La implantacién de estas centrales tandgiéra visto favorecida por el facil
suministro del gas natural y las bajas emisionegdi@ddo de carbono que presentan,
caracteristicas que le proporcionan ya en el ptesgrero mas aun en el futuro,

grandes ventajas econdémicas frente a otro tipediales.

En el estudio de ciclos combinados es de suma tanpoa tener en cuenta una
serie de parametros que determinan la eficiencla eanversion de la energia (como
pueden ser la relacibn de compresién, la temperafer entrada de los gases de
combustion a la turbina de gas, la presion y laptatura del vapor o diferentes
temperaturas en la caldera de recuperacion quaafada transmision de calor). A la
hora de disefiar se debe conocer cémo influye cadale estos parametros, llamados

pardmetros de disefio, en las prestaciones del éitdonos de ellos podran variarse
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hasta alcanzar rendimientos maximos, mientras guares siempre se presentara la

misma tendencia y se debera establecer su valdn seigerios operativos o técnicos.

En la bibliografia se puede encontrar informaciéerea de los pardmetros de
disefio mas importantes. Horlock (1992 [1]) y Kelidh@t al. (1999 [2]) estudian de
forma general los fundamentos termodindmicos deitdes combinados, analizando
la influencia de los parametros relativos a la inabde gas —como la relacién de
compresion o la temperatura de entrada y de sdéda turbina—, de los parametros
de la caldera de recuperacién de calor —como lesles de presion, diferencia de
temperaturas terminal, pinch point y approach poit describen distintas
configuraciones de ciclos combinados, presentapdo, tanto, numerosos casos
particulares. Cerri (1987 [3]) y Finckh y Pfost @29[4]) también hacen un estudio de

algunos parametros relativos tanto a la turbingadecomo al ciclo de vapor.

Se pueden encontrar trabajos en los que la ineesbig se centra mas en
componentes o caracteristicas especificas y ncéraminps tan globales como los
anteriores. La turbina de gas es estudiada, porpdje por Franco y Casarosa (2002
[5]), que sefalan la importancia de la temperatirascape de la turbina de gas y
ademas proponen soluciones para el futuro que rm@sadamente pasan por
incorporar turbinas de gas de muy reciente tech@logino que optimizan los
recalentamientos y los niveles de presién. NapfOL [6]) y Carcasci y Facchini
(2000 [7]) estudian las prestaciones de los cictoabinados cuando se usan turbinas
de gas de nueva generacion, de las que se hahiatel el desarrollo de la tesis,
combinando ademas las soluciones que los distifddsicantes proponen e
introduciendo incluso turbinas de gas de ciclo megativo. Smith (1999 [8]) y otros
articulos técnicos (staff report, 1999 [9]) tambidiscuten las ventajas de la

incorporacioén de turbinas de Ultima tecnologia.

La caldera de recuperacion de calor la estudiare enitos Bolland (1991 [10]),
que se concentra en los niveles de presion, HUES®D([11]) que estudia sobre todo
el pinch point y los niveles de presién o FrancRusso (2002 [12]), que estudian

ademas la temperatura de salida de los sobrecddeata Otros estudios son los de
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Rufli (1987 [13]), o los realizados por el propiquigpo de investigacién (Valdés y
Rapun, 2000 [14]; Rapuan, 1999 [15]; Valdés al (2003 [16] y 2004 [17]).
Croonenbroclet al. (1996 [18]) y Semedard y Scheffknecht (1997 [1&bajan sobre
el disefio fisico de las calderas. Finalmente, Dmglsay Galopin (1997 [20]), Galopin
(1998 [21]) y Dechamps (1998 [22]) discuten losbpemas en la caldera al trabajar
con presiones supercriticas (aunque utilizando Iferahcia logaritmica de
temperaturas que, como se pone de manifiesto en tedtajo, en una segunda
aproximacion puede conducir a resultados no del prdcisos). Wippel y Loth (1999
[23]) simulan el comportamiento dindmico de la eadd al trabajar también con

presiones supercriticas.

También existen numerosos estudios fundamentadosl esegundo principio
enfocados a los sistemas térmicos en general § eidtbps combinados en particular,
como los de Horlock (1992 [1] y 2000 [24]), MorarSgiubba (1994 [25]), Oht al.
(1996 [26]), Tsatsaroniet al. (1994a,b [27], [28]) o Facchirt al. (2000 [29]). Por
otro lado, Songt al. (2002 [30]) estudian la turbina de gas y Reddtwl. (2002 [31])
lo enfocan a la caldera, que son las principalestis de destruccion exergética en

una planta de ciclo combinado.

Los parametros de disefio son también fundamerdalés valoracion econémica
de la planta. Se debe por tanto estudiar como ehidaste de la planta cuando éstos
se modifican. Por lo general, un aumento en elingiedto suele implicar el aumento
de la inversion. De ese modo serd necesario emcouotr compromiso entre el
rendimiento y el coste. Por tanto, en el disefitodeiclos se debe procurar alcanzar
un oOptimo termoecondémico, que haga mas viable @ldmta, mejor que uno
termodinamico, que en muchas ocasiones no exisiedgmas, no tiene en cuenta el

coste.

Existe numerosa bibliografia respecto a los modeloaoeconémicos. El-Sayed
(1996a [32], 1996b [33]), Frangopoulos (1987 [34]988 [35], 1991[36]),
Frangopoulos y Bulmetis (1992 [37]), Valezbal (1994b [38]) y Tsatsaronis (1993

[39], 1994c [40]) proponen modelos bastante simf#arbasados en una
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descomposicidn de los elementos del sistema téremicgubsistemas mas pequefos y
aplican un balance de costes a cada flujo de exelbigi Gama y Nebra (1999 [41])
hacen un buen resumen de los métodos anteriorestrando sus diferencias
tedricamente y con un caso practico. Agazzani yavtis (1997 [42]) utilizan también
un coste exergético para analizar y optimizar atecale produccion de energia en
plantas previamente simuladas, y Kehal. (1998 [43]) aplican uno similar a una
cogeneracion. Los modelos de coste exergéticotaesaiuy completos pero a la vez
de muy compleja elaboracion. En el presente trabajqustifica la utilizacion de
modelos mas facilmente aplicables. Franco y Ru8802 [12]) y Liszkaet al. (2003
[44]) hacen un estudio termoecondémico de la caldleraecuperacion. Dechamps
(1995a [45]) desarrolla una metodologia para emapntn compromiso entre
rendimiento y coste por kilovatio hora generada wplica a distintos parametros en
varias configuraciones de ciclo combinado. Attaetaal. (2001 [46]) proponen un
método de simulacién y una optimizacion termoecdoarbasada en los flujos de
caja anuales, parecida a que se usa en este trabajidando el modelo con una
central de Nuovo Pignone. Horlock (1992 [1], 1993]] presenta una metodologia
para valorar econémicamente este tipo de centididdhoferet al. (1999 [2]) hacen
un estudio del mercado eléctrico para analizaota/eniencia de la implantacion de
ciclos combinados y estudiar la viabilidad de lastintas opciones que se puedan

presentar.

Por otro lado, Colpier y Cornland (2002 [48]) otaam su estudio econémico a la
elaboracion para el coste de una curva de aprgedizaxperiencia, teniendo en
cuenta el estado actual de los ciclos combinadmgrgpolando los resultados para el
futuro. Fichtneret al. (2002 [49]) y Naughten (2003 [50]) también hacarestudio de
viabilidad de los ciclos combinados, comparandatos otras alternativas. Este
ultimo, ademas, desglosa el coste en sus distodagponentes, o que servira de
ayuda para establecer el modelo de atribucién deesoSundberg y Henning (2002

[51]) hacen estudios frente a variaciones del prdel combustible.
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Una vez conocidos los fundamentos termodindmicoksi€iclos combinados y
establecida su valoracion econdémica o termoecorsynat siguiente paso son los
estudios de optimizacién. En este campo destacaosvisabajos; los trabajos antes
mencionados de El-Sayed, que mezcla los conceptocodte y exergia para
desarrollar una metodologia de optimizacion mediantltiplicadores de Lagrange.
Los igualmente antes mencionados Agazzani y Mass&rdngopoulos y Valero, asi
como Lentiet al. (1989 [52]) utilizan un coste exergético muy pateal de El-Sayed
y el andlisis funcional desarrollado por Frangopsuydara estudiar y optimizar el coste
de produccion de energia en plantas previamentaait®s, afiadiendo incluso costes
medioambientales. Rapun (1999 [15]) y Valdés y Ra(®000 [53]) proponen una
optimizacion mediante coeficientes de influencisas@osaet al. (2003 [54])
optimizan la caldera de recuperacion mediante utodoésimplex y Attalaet al
(2001 [46]), Valdéset al. (2003 [16]) y Pelsteet al (2001 [55]) usan algoritmos

genéticos.

Dentro de un marco tan grande como es el del merekgdtrico, es evidente que
existen diversos escenarios con requerimientogtisten los que se ha de llegar a la
solucion mas apropiada en cada caso. Por tantdelse tener en cuenta que en el
funcionamiento de estas plantas no siempre sejdrehacondiciones de disefio, por lo
gue cuando exista una gran variabilidad de demdedmergia serd vital proporcionar
grandes rangos de potencia a alto rendimientoy dxzgte. En este campo existe, por
lo general, menos literatura. Harvelyal. (2000 [56]) sefialan la necesidad de realizar
estudios de este tipo. De nuevo Horlock (1992 {i1Kehlhoferet al. (1999 [2])
presentan un estudio tedrico. Satgal (2002 [30]) realizan un analisis exergético a
una turbina de gas a cargas parciales pero sinrrdisia calculos econdmicos. La
turbina de gas también es simulada a cargas psscmdr Dechampst al. (1995b
[57]), Najjar (1994 [6]), Rapumt al. (1995 [58]) y Kim (2004 [59]). La caldera de
recuperacion es estudiada por Weir (1988 [60])S&fed (1999 [61]) presenta unos
resultados de una simulacién a cargas parcialesydeclo combinado mediante una

serie de relaciones empiricas para predecir el odaipiento de los sistemas y hace
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hincapié en la necesidad de caracterizar los coemtes para efectuar este tipo de
simulaciones. Rapun (1999 [15]), Valdés y RapurD@2{L4]), Valdéset al. (2004
[17]) vy Rovira et al. (2003a [62]) simulan todo el ciclo combinado fuela las

condiciones de disefio caracterizando cada uncsdmloponentes.

Para llevar a cabo este tipo de estudios es némesantar con modelos
matematicos capaces de simular, tanto a plena @ateomo a carga parcial, los
elementos que componen estos ciclos. En la magerias referencias anteriores la
simulacion en el punto de disefio se realiza meglifbalances térmicos. Los que
realizan analisis u optimizaciones termoeconéméceslen un modulo especifico que
tiene en cuenta el coste en funcion del tamafioad@edtalacion o de las propias
caracteristicas fisicas de los componentes delaglAlgo parecido ocurre si lo que
se desea es calcular el ciclo combinado fuerasifidi Para tal propdsito es necesario
conocer y modelar las leyes que rigen el compo#gatoi de los componentes en
cualquier condicibn de uso. En la bibliografia seegen encontrar modelos
matematicos con los que es posible lograr dichetimoj. Por ejemplo, Mufioet al.
(2002 [63]) y Cohenet al. (1987 [64]) estudian ampliamente el disefio y
comportamiento de las turbomaquinas, EI-Gammali169]) y Stamati®t al. (1990
[66]) proporcionan unas curvas caracteristicas lasnque se puede extrapolar el
funcionamiento de casi todas las turbinas comeiah cualquier condicién, Garcia
et al. (2003 [67]) proponen las curvas caracteristicdscdmpresor a partir de sus
pardmetros de disefio y algunos parametros relagiwsdisefio geométrico, Zhang y
Cai (2002 [68]) proponen unas correlaciones (n@asicaracteristicas) para predecir
su comportamiento y El-Sayed (1999 [61]) para migdel de las turbinas con
compresor de geometria variable. Las ecuacioneslegaiben el comportamiento de
la caldera de recuperacion de calor se puedenabtenKehlhofeet al. (1999 [2]) y
Rapun (1999 [15]) entre otros. Finalmente Kostyukrglov (1998 [69]) y Spenceat

al. (1974 [70]) proponen unas correlaciones parartzina de vapor.

Para la simulacion del ciclo son necesarias iguatieneorrelaciones con las que se

puedan calcular las propiedades termodinamicagately del agua y el vapor. Las
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propiedades de los gases se pueden obtener em RMKI9 [71]) o en las tablas de
Janaf (Stull y Prophet, 1971 [72]). Las del agual yapor se pueden encontrar en
Muneer (1991 [73]) o Fernades (1995 [74]). Las elagiones proporcionadas por la
IAPWS (Staff report, 1997 [75]) son de una grarciién, siendo aplicables incluso

en condiciones supercriticas.

Por otro lado, el estudio de la transmisién dercsdopuede obtener en Weir (1988
[60]), donde también se proporcionan las correfesopara la pérdida de carga tanto
del lado del gas como del agua o el vapor y eru®itBoelter (1930 [76]) donde se
proponen correlaciones para el coeficiente de rmmesi8n de calor de fluidos en
tuberias. En los trabajos de Chexta@l. (2003 [77]), Dechamps y Galopin (1997 [20])
y Lee y Howell (1998 [78]) se proponen correlac®para determinar la pérdida de

carga del agua en condiciones supercriticas.

Las propiedades del agua a presiones supercritezageren un estudio mas
detenido. En la bibliografia se pueden encontrabajos que muestran diversos
efectos producidos por el enrarecimiento de laddkien dichas condiciones. Masuda
et al. (2002 [79]) describe brevemente en su trabajo fette pistébn en el
calentamiento de fluidos supercriticos, aunque festémeno no es importante si se
presenta conveccion. Otros efectos mas importaartda conveccion son la llamada
“mejora de la transmisién de calor” y sobre todd'dsterioro de la transmision de
calor”. Estos fenbmenos han sido estudiados puhtipnte en el campo de la
tecnologia nuclear. Algunos de estos trabajos memtan a los afilos 70, como el de
Yamagateet al. (1972 [80]). En otros mas actuales se revisanrstgecorrelaciones,
como en los de Chergy al (2003 [77] y Squareet al. (2003[81]). Scalabrin y Piazza
(2003 [82]) describen brevemente también estosnfiends y Lee y Howell (1998

[78]) desarrollan modelos numéricos para estudiarlo

Por otra parte, también es necesario disponerglbdeamientas matematicas y
computacionales adecuadas para desarrollar laslasiimmes. Los sistemas de
ecuaciones que resultan del acoplamiento de todsscbmponentes del ciclo

combinado son de gran complejidad debido a la tgpal de las funciones y al
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namero de incognitas que aparecen. Existe much@atira que hace referencia al
célculo numérico, como por ejemplo Burden y DoudEg85 [83]) o Volkov (1990
[84]). Rheinboldt (1974 [85]) se centra exclusivameeen la resolucién numérica de
sistemas de ecuaciones no lineales. Stoecker ([BHP se centra en los sistemas
térmicos. En todos ellos se enuncian los métodosNdeton-Raphson y de
sustituciones sucesivas, que son los mas empleadés resolucion de este tipo de

sistemas. El dltimo de ellos seréa el empleado entesis.

1.2. Justificacion de la tesis

El objetivo fundamental de la tesis es el estudie k& optimizacion
termoecondmica de plantas de potencia de ciclo m@db de turbinas de gas y
vapor. En un momento en el que el mercado eléctidsonecesidades energéticas y
los requerimientos medioambientales estan en faseathbio, se considera muy
oportuno realizar estudios profundos sobre estedgcentrales que, a corto y medio
plazo, son sin duda alguna la alternativa mas @iaol el mundo de la generacién
eléctrica. No en vano son muchos los aspectosiyasifjue introducen; se estan
obteniendo actualmente rendimientos del 55-60%zaitilo turbinas de gas de Ultima
tecnologia y se pretende superar la barrera del&@?el perfeccionamiento de dicha
tecnologia y con la introduccién de los ciclos sapgcos. Las emisiones de ¢®e
ven enormemente favorecidas por el uso de gas ahatwentaja no soélo
medioambiental sino también econ6mica ante evesgutdsaciones por emision.
Finalmente, los tiempos de instalacion y puestanarcha son muy cortos y el coste

del kilovatio instalado y la inversién requeridayraompetitivos.

Por otro lado, existen todavia muy pocas centrdiestecnologia actual en
funcionamiento. Por lo tanto se cuenta con poca&micia de operacion y se carece
de un conocimiento tan profundo como en otros tgmsentrales. Del mismo modo,
todavia son pocos los estudios sobre las solucaesciente introduccion, como las
turbinas de gas de geometria variable, la refr@g@nade las turbinas de gas por medio

del agua del ciclo de vapor o la introduccion ddosi supercriticos con calderas de
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paso Unico, por lo que se considera muy interesaatiézar contribuciones en este
campo, sobre todo en la caracterizacion de dichongonentes y su estudio a cargas

parciales.

Todo esto, unido a que las configuraciones que gruedioptar las centrales de
ciclo combinado son casi siempre un caso partiquar depende de las necesidades
energéticas del entorno donde se va a instalae mecesario su estudio tanto
termodindmico como termoecondémico mediante hermataeque puedan simular el
comportamiento de cualquiera de esos casos parisilque como se vera a lo largo
del trabajo, difiere mucho dependiendo de la comégion elegida y de las

necesidades de potencia.

Por todas estas razones, tanto el sector publicom @ privado demanda estudios
de éstas caracteristicas. El Departamento de legaritnergética y Fluidomecénica
de la E.T.S. de Ingenieros Industriales de la U.Prvantiene una linea de
investigacion centrada en este campo desde la pasméda. La tesis doctoral de D.
José Luis Rapun Jiménez (Rapun, 1999 [15]) es wcadente inmediato de la
presente dentro del departamento. Dicha lineawsstigacion ha conducido ademas a
la publicacion de diversos articulos y publicac®ea congresos (Rapé al, 1995
[58]; Valdés y Rapun, 2000 [14]; Roviet al. 2003a [62] y 2003b [87]; Duraet al,
2003 [88]; Valdé=t al, 2003 [16] y 2004 [17]). El trabajo que aqui ssai®olla, a
parte de pertenecer a la linea de investigacidrcimeada, es fruto de un contrato de
colaboracién entre el propio departamento y unaoitapte empresa del sector

eléctrico espafiol.

1.3. Objetivos de la tesis

El objetivo principal de la tesis es el estudianteeconémico de las plantas de
potencia de ciclo combinado. Para lograr dichotoljees necesario dividir el trabajo
en diversas fases, que son la simulaciéon termodaaana elaboracién de los modelos

termoecondmicos y el desarrollo de las herramiemgassarias.
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De la revision bibliografica efectuada se despreqae durante la Ultima década
han evolucionado y se han desarrollado nuevasltagias en las turbinas de gas y en
la integracién entre los ciclos de gas y vapor medé los ciclos combinados. De ese
modo, el primer objetivo sera el estudio de esasolegias. Este estudio se basara en
la modelizacién y caracterizacién de los comporemte Ultima tecnologia. Del
mismo modo se realizan estudios analogos sobre aenpes que, si bien no son de
ultima tecnologia, no habian sido modelados enajosb anteriores dentro del
departamento, como por ejemplo los intercambiaddeesalor con dos flujos frios en

paralelo.

Una vez cubiertas las carencias anteriores, elesitriobjetivo sera desarrollar un
modelo matemético para la simulacion de ciclos éoadns que incorpore los nuevos
componentes y que se pueda aplicar a todas lasgamationes posibles que
actualmente existen o puedan ser interesantes.aDdghulacion se realizara en
condiciones de disefio (a plena carga) y a cargaqafss. La posibilidad de calcular
el ciclo a cargas parciales permitird elegir y mptar el tipo de planta mas apropiada
con sus parametros idéneos para cada escenaripédoerque se pueda plantear, asi
como caracterizar los componentes. La obtenciGesldtados a carga parcial con los
nuevos componentes incorporados y su caracterizagiconsidera igualmente muy
atractiva ya que existen todavia pocos estudiosesebte aspecto en la literatura

técnica.

Finalmente se elaboraran los modelos termoeconénie® seran igualmente
aplicados tanto en el punto de disefio como a ca@&sles. La incorporacion de un
modelo termoecondmico no sé6lo permite una primedaracion econémica de la
planta sino que permite llegar a un compromisoeeriste y rendimiento y, por tanto,
llegar a un disefio 6ptimo (que termodindmicameet@snalcanzable). La aplicacion
de los modelos a cargas parciales permite traltajaraspectos muy interesantes,
como el estudio termoecon6mico con una perspeadtigadistintos escenarios
energéticos posibles, la determinacion del rangpatencias en el que la planta es

rentable o la elaboracibn de curvas de oferta. sEstaestiones deben ser
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cuidadosamente estudiadas en el disefio de lasplamat que con la nueva regulacion

del mercado en muchos paises, la venta de la argggerada no esta asegurada y es

necesario ser competitivo en grandes rangos degiate

La obtencién de los objetivos anteriores permitiea elaboracién de una
metodologia de optimizacién que pueda ser utilizadal disefio de nuevas plantas de
ciclo combinado, en el estudio de plantas ya exisgeo en la valoracion de plantas de
tecnologia mas antigua en las que pudiera sereviabl reconversion. Con dicha
metodologia se podran determinar cuéles son |darmaros mas influyentes en las
prestaciones del ciclo y en los resultados econg@snicomo deben ser variados para
mejorar dichos resultados y cémo debe regularsariga del ciclo combinado. Todo
esto se podra efectuar conociendo un minimo des diattioitivos y de facil obtencién,
mostrdndose ademas resultados rdpidamente intdsfet Asi, la herramienta puede
ser utilizada no solo para el disefio de cada untbsleomponentes del ciclo sino
también para discriminar y evaluar las distintasiames que se les puedan ofrecer a
los productores de energia como “llave en mano”tatidorma que afiada valor en

forma de un conocimiento mas profundo de estedgoentrales.

1.4. Resumen de contenidos

Una vez realizada la revision bibliografica y exgtos los objetivos de la tesis, en
este apartado se resume brevemente donde y cémansa abordar. Ademas se
introduce la herramienta informatica desarrolladatifzada para la elaboracién del
trabajo y, posteriormente, una técnica desarroligaiea la resolucion de sistemas

ecuaciones que ha mostrado ser de gran utilidgdadremas como el que se plantea.

En primer lugar, en el capitulo 2 se describengeseralidades de los ciclos
combinados. En él se destacan los aspectos teramidios mas importantes y sus
caracteristicas principales. Se describen lasnthsticonfiguraciones y opciones que
actualmente son posibles asi como los Ultimos @smne tendencias futuras.
Igualmente se destacan los parametros operatidesdisefio mas relevantes en este

tipo de centrales. Por Ultimo se hace una intraduca la economia de los ciclos
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combinados y el mercado eléctrico, destacando devonusus caracteristicas

principales pero ahora desde el punto de vistadenmo.

En el capitulo 3 se desarrolla el modelo matemaiara la simulacién de ciclos
combinados. Dicha simulacion se realizard en comuiis de disefio y a cargas
parciales. En el primer caso mediante los balatéesicos y de materia, y en el
segundo introduciendo o calculando ciertas carnatizas de los componentes, como
pueden ser el area y el disefio de los intercami@adde calor o las curvas
caracteristicas de las turbomaquinas. Dentro des estmponentes que se podran
utilizar se modelizan y caracterizan, como se lthcado anteriormente, diferentes
soluciones de ultima tecnologia como pueden serctoapresores de geometria
variable, las turbinas de gas refrigeradas con dguaiclo de vapor o las calderas de
paso unico para la utilizacion con presiones sufie@s. Se afiaden también
elementos que en los antecedentes del trabajo habsen simulado y se mejoran los
modelos existentes. El modelo de la turbina desgagesarrolla en el apartado 3.3, el

de la caldera de recuperacion en el 3.4 y el d& die vapor en el 3.5.

Se ha optado por elaborar un programa de simulgmidpio, entre otras cosas
para tener el control de cada uno de los parAmgtresen cualquier momento de la
investigacion, requieran ser evaluados. En la ddadhexisten diversos programas —
comerciales 0 no— pero en ninguno de ellos se pigw el control absoluto de las
variables del sistema ni el conocimiento de los etugl matematicos que emplean ni
del método de resolucion. Se recurrird a la progcadm orientada a objetos con el fin
de poder simular cualquier tipo de configuracion lde plantas de potencia sin

necesidad de reprogramar y recompilar cada vea@irgroduzca un cambio.

El apartado 3.6 trata sobre el sistema de ecuaxi@seltante de la aplicacién de
dichos modelos. Su resolucion se realiza por ebdwéde sustituciones sucesivas.
Como se discute en el capitulo, se opta por utilizeho método debido a que las
ecuaciones que conforman el sistema son altamenliaaales y con un nimero muy
elevado de incégnitas, y por lo tanto los métodedNdwton-Raphson presentan una

mala convergencia. El inconveniente radica en quelesea que el usuario de la
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herramienta tenga la libertad de configurar elocicbmbinado de una manera
totalmente flexible, afiadiendo o suprimiendo logtidios componentes que estime
oportuno. Esta flexibilidad se traduce en que sliegia de ecuaciones ni es fijo ni
gueda confinado a un nimero de configuracionesides de antemano. Para resolver
este problema sin que el usuario tenga que tomeguna decision relativa a la

resolucion del sistema, se ha desarrollado unaamérnta basada en algoritmos
genéticos y métodos de aprendizaje (inteligendiéiczal) para que el programa sea

capaz de determinar el proceso de resolucion. Emadseccion se desarrolla y se
discute dicha metodologia y en el anexo 1 se dahdaes de los algoritmos genéticos
y el aprendizaje de maquinas basado en algoritreo®tigos. Esta aportacion se
considera original y también muy atractiva, ya tpuberramienta puede ser utilizada
en muchas otras areas de ingenieria sin requenivioa ni adaptaciones y ademas ha

proporcionado resultados muy satisfactorios.

Otro objetivo es la elaboracion de los modelos ¢temondémicos, que se
desarrollan en el capitulo 4. Se consideran doategtas; una que evalla el coste de
generacién por kilovatio hora y otra el flujo dgacanual (teniendo en cuenta el precio
de venta de la energia a la red). Se discute ligadi de cada una de ellas y se
comparan los resultados a los que conduciria utimmiapcién termoecondémica con
una u otra. Como se vera, estos optimos dependerémestrategia utilizada [Valdés
et al, (2003) [16]; Roviraet al. (2003a) [62]]. Todas ellas ya han sido utilizados
(descritas o utilizadas en casos particulares, perade manera intensiva, a cargas
parciales o con los componentes de nueva tecnplpgfadiversos autores (Horlock,
1992 [1]; Kehlhoferet al, 1999 [2]; Attalaet al, 2001 [46]; Valdé=t al,. 2003 [16] y
2004 [17]; Duraret al, 2003 [88]; Roviraet al, 2003a [62] y 2003b [87]) y seran
aplicados tanto en el punto de disefio como a cargasales. Se decidié desarrollar
estos modelos en lugar de los modelos de costgéti@r debido a la sencillez de
interpretacion de los resultados econémicos (caldnpetros muy utilizados en el
campo de la generacion y del mercado eléctricopgmad de requerir un menor

nimero de datos de partida. Finalmente, se muelstsadiistintas aplicaciones en las
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gue se pueden utilizar, como es el estudio delogpdatdisefio y del comportamiento a

cargas parciales, la evaluacion de las inversienasuevas instalaciones o en plantas
reconvertidas y el comportamiento econémico deldatp ante posibles variaciones

del precio del combustible o variaciones de la detagenergética.

En el capitulo 5 se muestran los resultados olasnidna vez desarrollado el
modelo matematico se puede analizar la influeneitod pardmetros de disefio en las
distintas configuraciones de las centrales que easideren interesantes o
representativas, su comportamiento en cualquietopde funcionamiento asi como el
modo de regulacion de la potencia. Se puede asivall programa desarrollado con
la bibliografia existente y con datos disponibleédntrales que van a estar o ya estan

operativas.

Por otro lado, con los modelos termoeconémicosuselg obtener una valoracion
no solo termodindmica sino también econdmica. Coandlisis de los resultados
obtenidos se identifican los pardmetros mas infitgey se establece cémo deben ser
modificados para optimizar el disefio. Igualmenéedsterminan qué configuraciones
son las mas apropiadas para cada caso de demasrdétara. La aplicacion a cargas
parciales permite establecer cual es el intervalatencia en el que la planta es

rentable y determinar la curva de oferta.

Posteriormente se estudia el comportamiento ditdgante posibles variaciones
del precio del combustible o tasaciones por emesiate CQYy se realizan analisis de
sensibilidad frente a las constantes de los modetmmdmicos para evaluar la

robustez y la validez de la metodologia propuesta.

Finalmente, se establece una metodologia de diza@oel disefio de este tipo de

plantas teniendo en cuenta todos los resultadesiolots.

Por ultimo, en el capitulo 6 se extraen las comnmhes y se proponen estudios

para el futuro como continuacién de la tesis.
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2. CICLOS COMBINADOS DE TURBINAS DE GAS Y VAPOR

2.1. Introduccién

Se denomina ciclo combinado a la integraciéon deodmsgis ciclos termodinamicos
de produccion de potencia de modo que interact@@a pbtener una mejora del
rendimiento. El antecedente mas antiguo se remantgrincipios de siglo,
atribuyéndose la idea a Charles Bradley (Horloc®951[1]). En la practica, la
denominacién queda coloquialmente restringidachb @iompuesto por un ciclo de gas
y uno de vapor —Brayton y Rankine respectivamenggeiedando desechadas otras
alternativas como pueden ser el ciclo de mercugi®ao ciclos triples gas-agua-

amoniaco.

Horlock (1992 [2]) y Kehlhofeet al. (1999 [3]) realizan un analisis profundo de
los fundamentos termodinamicos de los ciclos coadns. Basicamente, la
integracion de los dos ciclos consiste en un iatetgo de calor de forma que el ciclo
de mayor temperatura ceda el calor no convertidoradajo al de baja, es decir, se
aprovecha parte del calor que se cederia al amsbieata producir trabajo en el
segundo ciclo. Un andlisis desde el Primer Priocigie la Termodindmica explica
mediante balances de energia por qué aumentaddniento al combinar los ciclos.
Por otro lado, con el Segundo Principio se estabdéédimite del valor del rendimiento
que se podria alcanzar y se cuantifican las pé&djda aparecen en ambos ciclos y en
el intercambio de calor entre ellos. De ese modmipe mejorar el rendimiento global

al conocerse las principales fuentes de pérdidas.

Con la tecnologia actual, el ciclo de Brayton ateatemperaturas de mas de 1500
K en el foco caliente y cede calor al foco frio0®-P00 K. El ciclo de Rankine puede
alcanzar temperaturas de mas de 800 K en el foentay casi temperaturas
ambientales en el frio. La combinacién de dos sictte Carnot entre dichas
temperaturas conduciria a rendimientos en torrnitb%. EI empleo de ciclos reales,

distintos al de Carnot y presentando ademas pérdidaluce notablemente dicho
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valor, pero se estan consiguiendo rendimiento$@% debido a los grandes avances

en esta Ultima década (Dechamps, 1998 [4]).

A lo largo de este capitulo se describen los aepegtincipales de los ciclos
combinados asi como las configuraciones mas comuless parametros mas
importantes, las tecnologias empleadas y las terafepara el futuro. Igualmente se
hace una introduccién a los factores econémicosinfligyen en el disefio de los

ciclos combinados.

Con el objeto de homogeneizar el contenido deltalpise describen con la
misma profundidad tanto los conceptos béasicos figumaciones clasicas, a pesar de
que ya estan perfectamente estudiadas y recogasuehas referencias, como las
tendencias actuales, mas novedosas y menos do@dasnya que todas ellas son de

gran importancia en el desarrollo del trabajo.
2.2. Descripcién de los ciclos combinados de turbinas dms y vapor

2.2.1.Esquema general

Un ciclo combinado de turbinas de gas y vapor estastituido, muy
simplificadamente, por una turbina de gas (ciclayBwn), una caldera de recuperacién
de calor y un ciclo de vapor (ciclo Rankine). Ejwsma general —Horlock (1992 [2])
y Kehlhofer et al. (1999 [3]) describen numerosas modificaciones-elegue se

representa en la figura 2.1.

La turbina de gas es el ciclo de alta temperatubgue se le va a aportar todo el
combustible como fuente de calor (salvo cuando pagt-combustién). En su
integracion dentro del ciclo combinado, se encdmgta produccion de la mayor parte
de la potencia y de ceder a la caldera los gase®mbustion a una temperatura lo

suficientemente elevada como para producir vapor.

La caldera de recuperacion es el principal nexoeaanbos ciclos. Los gases de
escape de la turbina de gas transfieren el caloragala en una serie de

intercambiadores para producir el vapor en las icantkes deseadas.
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i) ;

Fig. 2.1. Esquema general de un ciclo combinado

Finalmente, el ciclo de vapor aprovecha el calouperado en la caldera para la

produccién de potencia.

En los primeros disefios de ciclos combinados larmid que generaba la turbina
de vapor suponia alrededor de un tercio del totantras que el resto lo aportaba el
ciclo de gas. De esa forma se conseguian rendimsieniperiores al 40%. Con la
evolucion de las tecnologias se ha conseguido rmemear el rendimiento de las
turbinas de gas y se ha mejorado la integraciorardbos ciclos, elevandose la
aportacion del de vapor a casi al 40% del totatuperandose mucho mas calor) y
llegando a rendimientos de casi el 60%. Estas ®wlas se muestran mas

detenidamente en la seccién 2.2.2.

El rendimiento de un ciclo combinado se expresk@tuacion 2.1, y el del ciclo

de gas en la ecuacion 2.2:

W +W,
Nee —_T6 "CV [2.1]

e =5 12.2]
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Si se define el rendimiento del ciclo de vapor cdantelacion entre su potencia y
el maximo calor que se puede recuperar en la @ldese realiza un balance de

energia se tiene:

Ney = ch _ ch
CV B .
Qcremax (1 R/Are ) [Q¢

[2.3]

Por tanto la ecuacion 2.1 se podria escribir:

W, +Wey _'he @ +{1-176) @ Dpey
Qs Qs

e =

=116 ey ~ e Wey [2.4]

Cumpliéndose siempre quec > 716 Y cc > Nev

En otras ocasiones serd mas comodo definir elméedio del ciclo de vapor y el

de la caldera de recuperacion segun las ecuacianesntes:

V\'/CV
Nov == [2.9]
QCRC
QCRC
NerRe = — [2.6]
QCRCmax
El rendimiento de esa forma queda:
”CC =,7TG +,70V m7CRC _,7TG m7CV Ij]CRC [27]

Utilizando la ecuacion 2.4 con ciclos Carnot eratluge reales, se puede obtener el

rendimiento maximo tedrico alcanzable:

T T T T T, T
I7ccmaxtesrico — 1_i + 1_£ - 1_i 1_£ :1—ig£ [28]
TC 1 TC 2 TC 1 TC 2 TC 1 TC 2
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SiendoT¢ 1y T los focos caliente y frio del ciclo de mayor tenagpera yTc, Y Tr»

los del de menor.

De la ecuacion 2.8 se desprende que el hecho del qiglo de alta temperatura
ceda calor al de baja siendo las temperaturas siéncg de absorcion distintas,
implica una disminucién del rendimiento maximo alkzable. Es decir, en la caldera
de recuperacion son inevitables las pérdidas etieagédebidas a una cesion de calor

con una cierta diferencia de temperaturas, quealsalan con la siguiente expresion:

1 1 .
lo =T, [L\(ﬁ —EJ [0 [2.9]

Estas pérdidas, como se vera en la seccion 2.2.3educen en la préactica
minimizando la diferencia de temperatura entread g el vapor a su paso por la

caldera.

En los disefios actuales, en los que se han intidmlwgiertas mejoras en las
turbinas de gas y en la integracién de ambos ¢igles se mostraran mas adelante, es

habitual encontrar rendimientos del orden mlg, = 038 para la turbina de gas,

Necre = 080 para la caldera yj., = 03para el ciclo de vapor, que supondrian un

rendimiento global del 55%. Los ciclos combinadas qresiones supercriticas

superan incluso el 60%.

Otra posible linea de mejoras es el comportamiantargas parciales. En este
sentido son especialmente importantes la introdacale turbinas de gas con
geometria variable (Songt al, 2002 [5]; Kim, 2004 [6]), que se estudiardn en el
apartado 2.2.2, y una serie de configuraciones cedps que se basan en la
introduccion de dos o0 mas turbinas de gas y cadiaecuperacion con un solo ciclo
de vapor (Kehlhofeet al, 1999 [3]). Se denominanx2, 3x1, etc. en funcion del
ndamero de turbinas de gas que lo compongan. Soeciepente aconsejables en

casos de demanda energética muy variable.
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El esquema general también puede verse afectadel tipp de combustible que
se emplee. El gas natural es el mas utilizadcemimargo también se utiliza fueldleo —
si no se puede disponer de gas natural— o gassifeegeion de carbén o biomasa —los
llamados IGCC-.

El empleo de fuelbleo requiere ciertas modificae®no soélo en la turbina de gas
—debido a las diferencias en las propiedades delngaural y del fueldleo— sino
también en el resto del ciclo, ya que la tempeaa¢ur la chimenea de la caldera debe
ser mayor que con gas natural por su mayor corgestidazufre. Para lograr dicho
objetivo se deben incluir precalentadores, recagohes y/o, si existe, incrementar la
presion del desgasificador de forma que la tempexate alimentacion del agua a la

caldera sea mas alta.

El uso de gas de gasificacion requiere mas modifioas en la planta ya que es

necesario integrar el gasificador en el ciclo corado.

Finalmente, también hay que mencionar, aunque o eteobjetivo de esta
investigacion, que los ciclos combinados tienergran potencial de produccion de
vapor, siendo muy comin su empleo en cogeneracignesigeneraciones.
Evidentemente, las plantas disefiadas con este gitotiferiran en mayor o menor

medida de las que van a estudiar en este trabajto@{, 1987 [7]).

2.2.2.Turbina de gas

La turbina de gas es uno de los componentes mastampes del ciclo combinado
y de su disefio dependen muy fuertemente las pimstacdel ciclo. Como ya se ha
dicho, es el elemento al que se le va a aportatomibustible. Sus principales

funciones son producir potencia y ceder calorcbale vapor a través de la caldera.

En la caldera de recuperacion se introducen lossgds escape de la turbina de
gas. Para que el ciclo de vapor realice una buengecsion del calor en potencia es
necesario que dichos gases de escape tengan uperaéuma alta. Esta caracteristica
impone una diferenciacion entre las turbinas depgaa su uso aislado y las turbinas

de gas para uso en ciclos combinados. En las @#es deseable que la temperatura
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de escape sea lo mas baja posible para mejorandinmiento. Sin embargo, para
lograr una buena integracién en un ciclo combinaderece la pena llegar a un
compromiso entre el rendimiento de la turbina de yéa temperatura de escape de

forma que se maximice el rendimiento global.

El esquema general de una turbina de gas se muastla figura 2.2, donde,

ademas, se pueden observar los principales elesgnéola componen.

R
C T @
\

Fig. 2.2. Esquema general de una turbina de gas.

El compresor (C) se alimenta de aire de la atmastdrque comprime e introduce
en la cdmara de combustion (CC). En la camarayseti]m el combustible, con una
relacién aire / combustible muy alta (con el fintdaer acotada la temperatura a la
salida de la camara), y se quema la mezcla libesinctalor y elevandose la
temperatura de los gases. Estos gases a alta taompese expanden en la turbina (T)
hasta una presion ligeramente mayor que la ambi¢mba la contrapresion en el
escape debida a las pérdidas de carga en la dalBémraodelo matematico de cada
uno de los elementos se describe en los apartadgs 33. Los pardmetros que hay
gue determinar en el disefio son la relacion de oesign, la temperatura de entrada a
la turbina y el caudal de aire. Los dos primerdsmainan el rendimiento y el trabajo

especifico de la turbina de gas, mientras queuslataletermina la potencia.

En la figura 2.8se muestra el diagrama T-s del ciclo.

! La gran mayoria de las gréaficas del trabajo seesemtan con datos de simulaciones de
casos reales. En este caso, por ejemplo, los pyrasslineas representan la evolucion “real”

del gas a su paso por cada uno de los componentes.
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T

Fig. 2.3. Diagrama T-s de una turbina de gas

La configuraciéon hasta ahora descrita es la mésade todas. Una modificacion
utilizada ocasionalmente en plantas de potenciaudeinas de gas es el ciclo
regenerativo, en el que se calienta el aire alidasdel compresor mediante la cesién
de calor de los gases de escape en un regendgatibsolucion mejora el rendimiento
de la turbina pero, por lo general, no es utibsjlie se desea es integrarla en un ciclo
combinado, ya que la temperatura de entrada ddareade recuperacion no seria lo
suficientemente alta, aunque algunos autores corancE y Casarosa (2002 [8])

advierten que su utilizaciéon puede ser convenientalgunos disefios.
A continuacién se muestran dos modificaciones fjge gtilizan en la actualidad.
a) Turbinas de gas con combustién secuencial:

Las turbinas de gas con combustidn secuencial gsid@@ndo aceptacion debido a
gue mantienen (e incluso pueden aumentar) el résdlion de la propia turbina y
mejoran el del ciclo combinado (Staff report, 199 Carcasci y Facchini, 2002 [10];
Staff report. 1999 [11]). En la figura 2.4 se muesl esquema y en la 2.5 el diagrama
T-s.
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Fig. 2.4. Esquema de una turbina de gas con coihusstcuencial

S
Fig. 2.5. Diagrama T-s de una turbina de gas cambostion secuencial

En esta configuracion, el gas que sale de la pangdmara de combustion se
expande parcialmente, perdiendo temperatura y@reBiosteriormente se introduce
en una segunda cadmara de combustion, donde se devaevo la temperatura.
Finalmente se expande el gas hasta una presidgartigate superior a la atmosférica.
Al realizarse la segunda combustion a presién naga, e expansion en el dltimo
cuerpo es menor y por tanto la temperatura de essmmas alta que con el esquema
simple. Esto permite aumentar la relacion de cosifine manteniendo dicha
temperatura de escape alta (factores que mejoraenedimiento de la turbina y

benefician al ciclo combinado respectivamente).
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b) Turbinas de gas con refrigeracion de la turbimediante agua o vapor del

ciclo de vapor:

El rendimiento de las turbinas de gas aumenta cuaackleva la temperatura de
los gases quemados a la entrada de la turbinaerfitimrgo existe un limite de esta
temperatura que no se puede superar, que quedaestoppor los materiales
utilizados. Actualmente se alcanzan temperaturak/@8K gracias a la refrigeracion
los &labes de los primeros escalonamientos de rlin&y para evitar deterioros

mecanicos.

Esta refrigeracion implica unas pérdidas de cal@ gmortiguan la ganancia de
rendimiento obtenida al elevar la temperatura. &ndiclos combinados de ultima
tecnologia, el fluido que refrigera los alabes gsaao vapor del ciclo de vapor. Con
ello, ademas de poder refrigerar los alabes y, ske modo, alcanzar dichas
temperaturas, se consigue no desperdiciar el cdota refrigeracion, ya que es
introducido en el ciclo de vapor (Staff report, 299]; Smith, 1999 [12]; Carcasci y
Facchini, 2002 [10] y Facchimeit al. 2000 [13]). Este calor es un aporte adicionakal d
la caldera, por lo que se obtienen mayores caudbdesapor y por tanto mayor

potencia en la turbina de vapor.

Finalmente, también ha evolucionado el sistemaedalacién de la carga. En las
turbinas de aviaciéon y en las plantas de potereiaitbinas de gas, la regulacién de la
potencia se efectuaba variando el dosado vy, cai éhlor aportado en la combustion.
Este sistema de regulacién, aunque mantiene paAwitte constante el gasto de aire,
conduce a temperaturas de entrada y de salidatdebiaa variables. Este descenso de
temperatura a la entrada de la caldera de recupertmita mucho la capacidad de
produccion de vapor y la temperatura del vapor Mbajando ademas rapidamente la
presion de los calderines para ajustar las tempesatle saturacion al nuevo estado
térmico de la caldera (regulacion por presion dastie). Como resultado se obtiene
una peor recuperacion del calor y un descenso aapédl rendimiento del ciclo de

vapor.
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Para mejorar este comportamiento se introducernastide gas con compresores
de geometria variable. De este modo la regulaciorealiza sobre el caudal de aire
pero se mantiene la temperatura de los gases ldesndrada de la turbina o bien en el
escape (Staff report, 1995 [9]; Sorgt al, 2002 [5]; Kim, 2004 [6]). EI
comportamiento de la calera de recuperacién y letido de vapor es mucho mas
estable y mas eficiente, ya que sélo varia sigatifiamente el caudal de vapor,
modificAndose ligeramente las temperaturas y lasigmes. Sin embargo no se puede
hacer una regulacién de esta forma en todo el rdagaotencias ya que las pérdidas
en el compresor pueden llegar a ser muy altas. rélemente se suele hacer hasta un
cierto caudal masico (que depende del niumero dalossumientos con geometria

variable), pasando posteriormente a la reguladcidrvariacion del dosado.

2.2.3.Caldera de recuperacion de calor

Es el elemento que sirve de nexo entre el ciclgakey el de vapor. En ella se
introducen los gases de escape de la turbina deagasque cedan calor al agua de
alimentacion del ciclo de vapor. Son de tipo cotivec predominando la circulacion
forzada en disefios europeos y la circulacion nlaardos norteamericanos, aunque
hay numerosas excepciones. En la figura 2.6 se trauesa configuracion muy

sencilla 'y su correspondiente diagrama calor-teatpe.

El economizador recibe el agua de alimentacidneyaeku temperatura hasta un
valor cercano al de la de saturacién. Esta difésethe temperaturas se conoce como
“approach point” y debe ser tal que se asegurenquse produzca evaporacion en el
economizador cuando se opere a cargas parcialésgnén solamente liquido
subenfriado al calderin. El approach point afeatabién al rendimiento del ciclo;
cuanto menor sea, mayor sera el rendimiento alciestulas pérdidas exergéticas.

Ademas, el choque térmico en el calderin serd tambenor.

En el evaporador se recoge liquido saturado ddedal y se le aporta calor para
producir vapor. La diferencia minima entre la terapgra del gas y la de saturacion se

denomina “pinch point”. Este parametro es fundaaigara el disefio de la caldera.
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Cuanto mas pequefio sea mayor sera la produccidapte; la transferencia de calor
mejora al reducirse las pérdidas exergéticas (ya tpu diferencia entre las
temperaturas del gas y del agua es mas pequefinensiargo la superficie de
intercambio de calor y el coste aumentan cuandpirmth point se reduce. Es
necesario, por tanto, llegar a una solucion de comi{zo que proporcione una

produccién satisfactoria de vapor sin elevar exegsente el coste de la caldera.

= | sb Ev Ec :ﬁ

Fig. 2.6. Esquema de una caldera de 1 nivel dadorgdP) y su diagrama calor—

temperatura.

Finalmente el sobrecalentador recoge el vapor addudel calderin y eleva su
temperatura hasta las condiciones deseadas. Leerdifa entre la temperatura de
entrada del gas en la caldera y la temperaturaatidasdel vapor se denomina

“diferencia terminal de temperaturas”.

La caldera de recuperacion, a diferencia de lartarbe gas y de la de vapor, se
disefia especificamente para cada ciclo, y no exiege estandarizacion de los
componentes (Semedard y Scheffknecht, 1997 [14d)eBe modo, se tiene mayor
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libertad en el disefio para seleccionar los par&@mgpinch point, approach point,
diferencia terminal y presion del calderin). Estgmradmetros deben ser
cuidadosamente escogidos puesto que las prestaaleheiclo de vapor dependen de

ellos, asi como el coste de la caldera.

La figura 2.6 muestra la configuracién de una aaldeuy sencilla (configuracion
1P) y sus parametros de disefio. En una caldersedipe las pérdidas exergéticas son
elevadas y la temperatura de salida de los gatespak la que la recuperacién de
calor no es muy efectiva. El principal objetivoaahora de disefiar la caldera es el
minimizar dichas pérdidas y reducir la temperateaalida (que no debe bajar de 90-
100 °C si se utiliza gas natural o 140 °C si skzatfuel para evitar condensados
acidos) para producir mas vapor. Esto se puedaragroduciendo maultiples niveles
de presion, ya que las curvas de las temperaterdacercan” o se “adaptan” mas
facilmente, reduciéndose las pérdidas exergéticagnyentando la cantidad de calor
recuperado. En la figura 2.7 se muestra el esqyeshdiagrama calor-temperatura de

una caldera de 2 niveles de presion (configura2zi¥n

T

Ec BP
IZI‘> Sb AP EvVAP | SbBREc2 AP| EvBP
Ecl BP|

| ! 7t

Fig. 2.7. Esquema y diagrama calor-temperaturandecaldera de 2 niveles de presion

(configuracién 2P).
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Conforme el numero de niveles de presion aumentbaanturvas se van
adaptando mejor, aumentando el rendimiento de lde® pero también la
complejidad y el coste de la planta, ya que sedoiten mas intercambiadores de
calor y més calderines.

El uso de recalentadores también mejora el rendimietanto de la caldera como
del ciclo de vapor— y ademas reduce la humedadalilda de la turbina de vapor, ya
que, como se observara en la figura 2.12, la lfleeaxpansion se desplaza hacia la
derecha en el diagrama T-s. En la figura 2.8 yse9muestran calderas de 2 y 3
niveles de presién con recalentamiento del nivdbaja e intermedio respectivamente
(configuraciones 2PR y 3PR).

Actualmente se instalan calderas de 2 y 3 nivelesptesién con y sin
recalentamiento. El nimero el nimero de niveleded® estudiar cuidadosamente,
siendo mas viable incrementarlo si la temperater@stape de la turbina es elevada
(Kehlhoferet al, 1999 [3]).

=

Ec BP :ﬁ
C) |SbAP| Rec | EVAP |SbBP|Ec2AR EvBP
Ecl AP

! ! r 71

Fig. 2.8. Esquema y diagrama calor-temperaturandecaldera de 2 niveles de presion

con recalentamiento (2PR).
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Ec2IP EclIP :ﬁ
=) | SbAP| Rec | EvAP | SbIP [EC3AR EvIP EvBP
Ec2 AP Ecl AR

Fig. 2.9. Esquema y diagrama calor-temperaturandecaldera de 3 niveles de presion

con recalentamiento (3PR).

La configuracién de la caldera también depende aleeXistencia o no de
desgasificador. Algunos fabricantes introducen eageonomizador en la parte mas
fria de la caldera para aumentar la temperaturaatelensado hasta la de saturacién
en el desgasificador y otros lo alimentan directamalesde el condensador. Sin
embargo hay fabricantes que precalientan el agualidentacion mediante una
recirculacién desde el economizador o el evaporaitointroducir un desgasificador.
También puede existir una recirculacion desde eh@mizador o el evaporador hacia

el desgasificador si se desea que su temperaturageelevada.

En el esquema de la figura 2.9 no existe sobretzmende baja presion, aunque si

existen esquemas que lo incluyen.

Un esquema que puede introducirse paulatinamergéraarcado es el que utiliza

calderas de recuperacién de paso Unico (Dechan@algpin, 1997 [15]; Galopin,
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1998 [16]; Wippel y Loth, 1999 [17]; Smith 1999 [L2Estas calderas estan

principalmente disefiadas para funcionar con preside vapor supercriticas, aunque

pueden ser utilizadas con fluidos en condiciondgriticas pero con presiones muy
altas —mas de 160 bar (Dechamps, 1998 [4])-. Unm{ede este tipo de calderas se
muestra en la figura 2.10, correspondiendo la eudtude la temperatura del nivel de

alta al de un fluido en condiciones supercriticas.

} AT entravacas ap

AT saupacas ap

Ec2 IP EclIP j
:> SC2 | Rec| SC1| sbiP| EvIP Ev BP
Ec2 SQ Ecl SC

Fig. 2.10. Esquema y diagrama calor-temperaturairde caldera de 3 niveles de

presion con recalentamiento en el intermedio y sujiiea en el de alta (3PRS).

Como se observa en dicho diagrama, al no existipéeatura de saturacion, las
curvas del gas y del vapor pueden adaptarse megdyciéndose las pérdidas
exergéticas. También se puede observar que el goott del nivel de alta esta
“deslocalizado” (a diferencia de las calderas conignales, en las que se sabe que
esta a la salida del evaporador). Por esta raaémua sigue siendo un parametro

determinante en el rendimiento de la caldera, né we pardmetro de disefio sino un
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resultado del mismo. El parametro de disefio quéntseduce en su lugar es la

diferencia terminal de temperaturas a la salidaydelQTajga ga)-

Ademdas del aumento de rendimiento, estas calderagnas simples ya que los
cambiadores de paso Unico no requieren calderinn(seduce en su lugar, por
motivos de seguridad, un depdsito separador). larlgp de este trabajo se estudiara

con mas profundidad este tipo de configuracion.

Por ultimo, también existe la posibilidad de realiana post-combustion antes de
introducir los gases de escape en la caldera. kkgomnbustion es posible debido a
que la combustion en la turbina de gas se reabiraexceso de oxigeno (dosados
pobres). Los ciclos que la incorporan tienen pogémeral un rendimiento menor,
aunque en algunos casos puede ser Util si se dbs®eer mas potencia o mejorar el

rendimiento a cargas parciales.

El rendimiento que alcanza un ciclo con post-cortibusviene determinado,

partiendo del mismo disefio sin post-combustién)gsiguiente ecuacion:

W, Vi AW

T2 ) . [2.10]
Qi2 Qg +AQq

75 =

Donde el subindice 2 corresponde al ciclo con postbustion y el 1 al ciclo de

partida.

Desarrollando la ecuacién 2.10 se obtiene:

W cﬁuA.WJ (1+A.WJ
Wl Wl
= A0 =m0 A0
D1+ 1+
QflEE Qflj [ Qflj

Por lo quer, sera mayor qug; cuando se cumpla:

[2.11]
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AW

1+% . AQ .

S W g AW T AW >n, [2.12]
A(gf Wl Qfl AQf

1+—
Qr,

Es decir, cuando la relacion entre el aumento denpi@ y el calor aportado en la
post-combustion sea mayor que el rendimiento a@#b @irimitivo. Esto ocurre sélo en

ciclos muy particulares y con muy mal rendimienggpdrtida.

2.2.4.Ciclo de vapor

El ciclo de vapor es el ciclo de baja temperat@a.objetivo es el producir la
mayor cantidad posible de potencia a partir delraglle se recupera en la caldera (por
lo que sus prestaciones estdn muy a expensas s#lodde la caldera); para una
turbina de gas fija, cuanto mayor sea la potenoiayzida por el ciclo de vapor,
mayor sera el rendimiento del ciclo combinado. Brfijura 2.11 se presenta el

esquema de un ciclo de vapor con recalentamieatolg 2.12 su diagrama T-s.

CRC |

TVap

Fig. 2.11. Ciclo de vapor con recalentamiento.

El vapor sobrecalentado sale de la caldera (CRMtpgresion y alta temperatura
y se introduce en la turbina de vapor (¥ TVgp) donde genera la potencia, previo

paso por un atemperador que se encarga de quenteregura no sea demasiado
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elevada para que no se dafie la turbina. Esta tamper suele ser de

aproximadamente 830 K.

Fig. 2.12. Diagrama T-s de un ciclo de vapor caalentamiento.

El nimero de cuerpos de la turbina depende del wlda presion nominal de
trabajo, del caudal de vapor y del nimero de nivele presion. El empleo de
recalentamiento implica también modificaciones anconfiguracién del ciclo de

vapor asi como la introduccién de otros atempegsdpara dicho flujo.

El nimero de extracciones depende de la existencia de desgasificador. Por
otro lado, si el combustible de la turbina de gadueldleo se puede introducir un
precalentador a la salida del condensador parareleswemperatura de alimentacion,

siendo necesaria otra extraccién para que cedaaraldicho precalentador.

El desgasificador cumple la funcidon de eliminar gases incondensables que
puedan estar presentes en el agua del ciclo de,wapqgue el oxigeno puede corroer
los materiales. Su presion dependera de la temparatia que se desee alimentar a la

caldera. El aporte de calor se realiza bien megli@néxtraccion de vapor de la turbina
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0 bien desde la caldera mediante alguna recirdrlacComo ya se ha dicho

anteriormente, algunos fabricantes no lo introdwesus disefios.

El vapor himedo de la salida de la turbina se @islgcondensador donde cede el
calor al ambiente y posteriormente se impulsa nmgliauna bomba hacia el
desgasificador o hacia la alimentacién de la caldea presién de condensacion
depende de la temperatura ambiental y del cauddluje de refrigeracion. Suele
valer entre 50 y 80 mbar, lo que supone una terhparde condensacion de 30-40 °C.

Cuanto menor sea la presion de condensacion ehremdo térmico serd mayor.

En las centrales de vapor tradicionales el cicloegenerativo: mediante diversas
extracciones de vapor en la turbina se precaliglndgua de alimentacion a la caldera.
Esta solucion en las centrales tradicionales permiitahorro de combustible o el
aumento de la produccion de vapor y el consiguient@ento de rendimiento. Sin
embargo, en los ciclos combinados, el consumo d#agstible lo marca la turbina de
gas y la produccion de vapor el pinch point, pogle el aumento de la temperatura
de alimentacion conduce a una reduccién de la ezagn de calor y de la potencia
de la turbina de vapor. De ese modo el rendimidigminuye y su uso no presenta
ningun beneficio (Horlock, 1991 [18]).

Otra diferencia con las centrales tradicionalesajmr se encuentra en el tipo de
regulacion de la carga. En los ciclos tradicionalke€mplean diversas técnicas como
la admisién parcial, mientras que en los cicloslmioados se realiza mediante presién
deslizante, ya que, de ese modo, las temperataraatdracion se van adaptando a las

del gas en la caldera y la recuperacion de calorasseficiente.

2.2.5.Parametros de disefo de los ciclos combinados

En los apartados anteriores se han ido mostrargdpriocipales componentes y
esquemas de las centrales de ciclo combinado éatiales como las tendencias para
el futuro. Igualmente se han ido presentando uria de pardmetros cuyo valor se

debe seleccionar en la fase de disefo y de loesdapende el rendimiento.
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En las tablas 2.1, 2.2 y 2.3 se relnen los paréamde disefio del ciclo de gas, de
la caldera de recuperacion y del ciclo de vapopeetivamente. Igualmente se
recogen algunos otros parametros que, o bien paexden seleccionar en el disefio, 0
bien son resultado de él pero afectan igualmentel @amportamiento y no pueden
ser obviados. Después de cada tabla se indica @& mjanera afectan al

comportamiento del ciclo cada uno de los paramgtmgles son sus valores tipicos.

Es muy importante sefialar que, de los parametrasdéo que se van a mostrar,
el disefiador de la planta no tendra control saiBele se refieren a la turbina de gas,
ya que es un componente muy estandarizado y dialise reduce a la seleccion de
una turbina de entre las posibles del mercadooemlie los pardmetros ya estan

fijados.

Tabla 2.1. Pardmetros relativos al ciclo de gas

Gasto masico de aireiy,)
Parametros

de disefio Relacion de compresiéw)(

Temperatura de entrada a la turbifg) (

Rendimiento isentropico del compresgg () y

de la turbina fs )

Otros

parametros

Temperatura de salida de la turbiiag

- Gasto masico de aireEs el parametro mas importante con relacion aotangia
total de la turbina de gas y del ciclo combinadernfodinamicamente no tiene
influencia sobre el ciclo (ni sobre el rendimient®obre el trabajo especifico), pero
econdémicamente si desempefia un papel importanternilea por tanto el factor de
“escala” del disefio. Puede ser mayor de 600 kgé patencias de turbinas de gas

superiores a 200 MW.

- Relacion de compresionEs un factor muy importante en el disefio de lainarde
gas ya que de él depende la potencia obtenidendimiento y la temperatura de
escape de la turbina de gas. En los rangos hastyalon las temperaturas de

combustién actuales, el aumento de la relaciérodgresion mejora el rendimiento
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de la turbina de gas y disminuye la temperaturastmpe, pero también eleva el
coste, por lo que solo compensan altos valoresgrarales potencias. En cuanto al
ciclo combinado, se debe procurar encontrar el@ptijue proporcione un buen
rendimiento y una alta potencia de la turbina de pmto con una elevada
temperatura de escape para poder producir granidadntde vapor a alta

temperatura. Sus valores tipicos varian entre 3@ y

- Temperatura de entrada a la turbina: Un aumento en la temperatura de entrada a
la turbina siempre mejora las prestaciones deb clelgas y del ciclo combinado. Su
limite lo impone la resistencia mecénica de loseni@es utilizados. Actualmente es
normal llegar a temperaturas superiores a 1500ukg@e en algunos casos se
superan los 1700 K. Estas altas temperaturas requiefrigeracion en las primeras

coronas de alabes de la turbina.

- Rendimiento isentropico del compresor y de la turlsia: No son factores que se
puedan seleccionar, sino que dependen del disefidnie y aerodindmico de las
turbomaquinas. Serdn mayores cuanto menores seanpédadidas y las

irreversibilidades en el proceso de compresionpaesion.

- Temperatura de salida de la turbina: Su valor depende principalmente de la
temperatura de entrada a la turbina y de la retag@compresion. Para una buena
recuperacion de calor en la caldera es conveniguie su valor sea alto.

Actualmente se obtienen temperaturas mayores &900

Tabla 2.2. Parametros relativos a la calera deperagion de calor

Presion del vapoiPR)

Pardmetros| Pinch point PP)

de disefio | Approach pointAP)

Temperatura de salida del vap®dg,(,)

Gasto masico de vapori)
Otros

Temperatura de salida de la caldéig, ()

Pérdidas de cargalP)

parametros
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- Presién del vapor: Es un factor muy importante en la recuperacién dergc
debiéndose adecuar el valor de cada uno de loksgide presién a las temperaturas
en las distintas zonas de la caldera para maxirtazeaintidad de vapor generado y
asi la potencia del ciclo de vapor. Por otro ladmnto mayor sea la presion mayor

serd el coste de la caldera.

- Pinch point: Es la minima diferencia entre las temperaturagydgly del vapor en
cada nivel de presion. Es un factor muy importantel rendimiento de la caldera y
en la produccién de vapor, por lo que influye nteaiente en el rendimiento global
del ciclo combinado. Desde un punto de vista teinddico siempre interesa
disminuirlo para reducir las pérdidas exergéticas,embargo, cuanto menor sea
mayor serd el area de intercambio de calor y puiotaumentard el coste de la
caldera. Se debera llegar a una solucién de conipooemtre el rendimiento y el
coste. Una vez elegida la turbina de gas, es uthasdearametros mas importantes a

seleccionar. Sus valores tipicos varian entre 8 .1

- Approach point: Es la diferencia entre la temperatura de saturagida de
alimentacion al calderin (temperatura de salidaedehomizador). Aparece por la
necesidad de asegurar, tanto en condiciones d&odigeno a cargas parciales, que
no se produce ninguna evaporacion parcial en elagoizador para asi alimentar al
calderin con agua subenfriada. Las tendencias dificerlo son las mismas que las
del pinch point, pero con una menor influencia eodr rendimiento. Tampoco es
aconsejable técnicamente que tenga un valor elepadoevitar choques térmicos
en el calderin. Se debe llegar a un compromis@ extcoste y el rendimiento pero
manteniendo los limites técnicos tanto superioradnferior. Su valor oscila entre
5y 15K.

- Temperatura de salida del vapor:Es, junto con la presion del vapor y la de
condensacion, el parametro més influyente sobrenelimiento del ciclo de vapor.
Por lo general, cuanto mayor sea mas eficiente edeciclo, aunque no se puede
superar cierto valor para evitar el deterioro magAde la turbina debido a la alta

temperatura. Este valor se establece cerca deC5@BS K). En ocasiones, en lugar
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de especificar su valor, se determina la difereteiminal de temperaturas en el
sobrecalentador, que es la diferencia entre ladestyra de entrada del gas y la de
salida del vapor. Cuanto menor sea dicha diferemmyor sera el coste de la
caldera por el aumento de area de intercambio k. cBambién es importante
aclarar que, si bien el aumento de la temperatelr&apor aumenta el rendimiento
del ciclo de vapor, la potencia y, por tanto, eldimiento del ciclo combinado lo
hacen en menor medida, ya que la produccion dervagoparte de la caldera

disminuye.

- Gasto méasico de vaporEs un factor muy importante en el ciclo de vapargue
es un factor de escala en la produccién de potefeci turbina. Su valor viene
determinado por los parametros estudiados antegitiam pero sobre todo por la

presion del vapor (o de los calderines) y el pipaimt.

- Temperatura de salida de la caldera:No es un pardmetro de disefio sino un
resultado de la seleccion de todos los anteri@ewalor determina la cantidad total
de calor recuperado en la caldera. Cuanto menogrnséa efectiva habra sido la
recuperacion de calor. No debe ser inferior a AD® °C si se usa gas natural o

inferior a 135°C si se usa fuelbleo para evitademsaciones de acidos.

- Pérdidas de cargailLas pérdidas de carga, tanto del lado del gas awhiado del
vapor, dependen del disefio de los intercambiadi@eslor. Afectan al rendimiento
de ambos ciclos ya que cuanto menores sean, dadara expansién en la turbina

de gas serd mayor y por otro la potencia necegaréael bombeo del agua menor.

Tabla 2.3. Parametros relativos al ciclo de vapor

] Presién de condensacidP.{,j
Parametros de

o Presion de las extracciones
disefio

Presion del desgasificaddqfsg

Otros parametrosTitulo de vapor a la salida de la turbina
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- Presién de condensaciorEs el pardmetro que determina la temperatura aalkse
cede el calor al entorno. Cuanto menor sea, mayarla expansion en la turbina de
vapor y por tanto mayor sera la potencia y el mihto del ciclo de vapor y del
ciclo combinado. No es directamente seleccionaine, que depende del disefio del
condensador y de la temperatura ambiente. Susegatoés habituales oscilan entre
50 y 80 mbar de presion absoluta. Aunque el disi#locondensador no es un
objetivo de este trabajo, en él se deben teneruemta también los factores

econdmicos Yy el titulo de vapor a la salida deifbina.

- Presion de las extraccionesDependeran de cada caso en particular y del pyoces
para el cual sea requerido el vapor, pero no suefear una alta influencia sobre el

rendimiento del ciclo.

- Presion del desgasificadorDe su valor depende la temperatura de alimentacion
la caldera. Suele ser de 0.2 bar (60 °C) parasct®a gas natural y 3.2 bar (135 °C)

para ciclos de fueldleo.

- Titulo de vapor a la salida de la turbina:Su valor depende de la temperatura y de
la presion del vapor a la entrada del ultimo cueatpda turbina y de la presion del
condensador. Debera ser mayor a 0.85 para evitaletelioro de los ultimos
escalonamientos de la turbina debido a las gotasoddensado. La existencia de

recalentamiento aumenta su valor al ser la pret@dentrada a la turbina menor.

2.3. Economia de los ciclos combinados

En esta seccidon se van a exponer de una manerasimpjificada algunas
nociones econémicas basicas sobre el mercadoiebéasi como las caracteristicas
principales de la economia de los ciclos combinades posicién dentro de dicho

mercado.

2.3.1.Introduccién al mercado eléctrico

La principal diferencia entre la produccion de gieey la de otros bienes es que la

electricidad no puede ser almacenada en grandeslades. Esta caracteristica es
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fundamental en el funcionamiento del mercado eté;tya que la oferta tiene que ser
en todo momento igual a la demanda. Por este mdéie existir una regulacion muy

precisa de la cantidad total de energia que saipeogide la que se consume.

Hasta hace unos afios esta regulacion se consegdiante la instalacién de
sistemas redundantes de forma que siempre se pudiatisfacer las necesidades de
demanda. Como resultado de este sistema, se eiacaebcproducto final,
trasladandose estos costes al consumidor. Sin gmban la actualidad el sistema
eléctrico se ha descentralizado y liberalizado enhuos paises. De ese modo el coste
ha pasado a ser un factor fundamental en la pra@tude energia, la regulacion se ha
convertido en un sistema muy complejo y los precdekmercado se rigen por la

oferta y la demanda siguiendo un proceso de subasta

La liberalizacion del sector y la aparicion de cetepcia conduce a los
productores a tener en cuenta no solamente el siostéambién a valorar los riesgos
de inversiones, los plazos o la fiabilidad de témgias y considerar igualmente los
factores medioambientales, no sélo por legislacginp por imagen de cara al
consumidor (Kehlhofeet al, 1999 [3]).

Por todos estos motivos es fundamental conocefelatsjas e inconvenientes que
presentan cada una de las diferentes tecnologigsodeiccion de energia y de ese
modo poder tomar decisiones sobre cuales deben esmleadas para un
funcionamiento de base o de punta y cuales y detigoése deben construir o

reconvertir.

2.3.2.Costes de produccion

El coste de produccién de energia es un factorafmedtal en el estudio de
viabilidad de las plantas de potencia y su conamitoi es crucial en un mercado
desregulado. Se suele expresa€ivh y, como se ve en la ecuacion 2.13, tiene tres
componentes, que son el coste de amortizaciomséb gle combustible y del coste de

operacion y mantenimiento.
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_C,+C

C comb + C
kwh —

W h

o-m [2.13]

El coste de amortizacion es un coste fijo que dépalel coste total de la planta,

del periodo de amortizacion y de la tasa de desc@@mal o interés:
C,=C.p [2.14]

Donde £ es el “factor de carga de capital” (Horlock, 1922) o “factor de
anualidad” (Kehlhofeet al, 1999 [3]), y se define como:
iff+i)"

B :m [2.15]

Que, como se ve, depende del interés simple adasl@scuento y del nimero de
afios de amortizacion. Si el interés fuera cgrtmmaria el valor d&/Ny el coste de
amortizacion seria el capital total invertido didid por el nimero de afos de

amortizacion.

El gasto anual de combustible depende de la cahtideenergia generada y por

tanto es un coste variable:

F OW [h

Coomp = F [0, [PCI Th=
7

comb — [216]
Los factores que le afectan son el precio del cetitie ) y el rendimiento

medio de la planta ) ademas de la energia producidéah).

Finalmente, el coste de operacién y mantenimieatoosnpone de una parte fija
(como pueden ser los costes administrativos, segumantenimiento) y otra variable
(derivada de la operacion, el mantenimiento, reganas o revisiones, que dependen

de la produccion).
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A la hora de valorar el coste de produccién, esoimamte conocer o estimar el
namero de horas medio que la central va a estaidinando. Se puede definir el
factor de disponibilidad como el cociente entralghero de horas operativas y el total
posible. La diferencia entre ambas seria el narderboras de paradas planeadas e
imprevistas.

h h

= [2.17]

Disponibilidad =
h,:, 8760

Se debe destacar que durante todo este desareohars introducido notables
simplificaciones que son necesarias para poderizagalos primeros analisis
econdémicos y para poder comparar las distintasoopsi que se puedan presentar.
Entre ellas estan la utilizacién anual media del#mta, el uso de costes y precios
medios, tanto de la electricidad como del comblestiunque realmente se basen en
la oferta y la demanda), y lo-diferenciacién geografica (que impondra distintos

tipos de tasaciones, legislacion e impuestos) (kdbtet al, 1999 [3]).

Horlock (1992 [2]) introduce el uso del flujo dejapara poder realizar estudios
de viabilidad y los modelos de coste exergéticoeke trabajo también se hablara

mas detenidamente de estos dos aspectos en elcdpit

2.3.3.Curva de oferta y determinacion del punto de funamiento

En el apartado anterior se ha introducido el cdstproduccion del kilovatio-hora
para una central térmica. En el estudio econémécoudlquier producto es necesario
conocer dichos costes para poder establecer la deoferta, que es el instrumento

necesario para posteriormente fijar su precio co@edcompare con la demanda.

Combinando las ecuaciones 2.13 y 2.16 se puedbiescr

Co—mfijo + C
W [h

[2.18]

kWh o-mvariable

C, F
=+ +
W 7
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Reagrupando los términos en fijos y variables queda

CkWh = M + E-'-Co—mvariable [219]
W [h n

Para un determinado precio del combustible, la@énanterior es una familia de
curvas de coste que depende del tiempo medio teacidn, de la potencia y del
rendimiento de la planta, como se ilustra en larig2.13. Es decir, dependiendo del
rendimiento de la central (a plena carga o a cgrgadales) se tendra una curva de
costes u otra y el coste de produccion sera furdgdia cantidad de energia producida

segun el nimero de horas de funcionamiento dentaate

Ckwh

kwh

Fig. 2.13. Curvas del coste de generacién a difesezargas

Sin embargo, el precio de venta en un mercado gidado se fija para un
intervalo de tiempo definido (mercado diario eadiario). Durante este intervalo la
cantidad total de energia que la central puedeupiodiene determinada por su punto
de funcionamiento (que es la potencia que generdiclo punto por el intervalo de
tiempo considerado). Teniendo en cuenta esa limitasdlo es posible un punto de

cada curva de la familia anterior, que se corredp@on el de la energia producida en
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esa condicion de funcionamiento. El conjunto desoesos puntos formara la curva

de oferta de la planta para dicho intervalo, quitustra en la figura 2.14.

Ciwn

kWh
Fig. 2.14. Curva de oferta para un intervalo depe de produccion fijo.

Una vez que se conoce la curva de oferta se saiméoccuesta cada kilovatio-hora
generado y en qué condicion de funcionamiento deberarse. El siguiente paso es
conocer el precio de venta para saber si es rentaisitratar o no la produccion de

potencia.

Es evidente que el precio de venta proporcionanaftimos a la planta si es mayor
gue el coste de generacion. Esta situacion se stdnd@& todo en intervalos de alta
demanda eléctrica. Sin embargo, cuando la demaaaenor se debe establecer el

precio a partir del cual es mas rentable paraeitdral. El beneficio de la planta es el

siguiente:

B=1-C, ~Cipp,~Cop =PWh-C, ~Cq,r, = Cp [2.20]
Cuando la central esté parada, el beneficio (nemjadiera:

Bparada = ~Ca = Comiio [2.21]
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Por tanto, el precio al que se debe vender la énergducida sera el satisfaga la

siguiente inecuacion:

POWh- Ca - Ccomb - Com > _Ca - Comfijo [222]

Utilizando la ecuaciéon 2.16 y desglosando el cafe amortizacion en su

componente fija y variable queda:

P> E + Co—mvariable [2.23]
l

Es decir, el precio minimo con el que se puede efeladenergia producida es el
gue cubra los costes variables. Si es menor, sésaconveniente parar la produccion.
En realidad el precio limite podria ser menor ya lps procesos de arranque y de la
parada de la planta introducen mas costes que Imansienido en cuenta (Kehlhotsr
al., 1999 [3]).

2.3.4.Posicién de los ciclos combinados frente a otrasfas

En la literatura se pueden encontrar trabajos d@adanalizan las ventajas e
inconvenientes de los ciclos combinados frenteaatps de potencia tradicionales
(Kehlhofer et al. 1999 [3]; Naughten, 2003 [19]). Los principalestfmes que se

pueden comparar se muestran a continuacion:

- Coste total de la planta Se suele comparar el precio por kilovatio instalagque
suele ser decreciente por economias de escalpldretas de potencia que requieren
menos inversion son las turbinas de gas, aunggetEncia maxima también es
menor, no existiendo turbinas que consigan maHAMAN. Los ciclos combinados
son mas caros al afiadir un ciclo de vapor (la marllle gas suele representar un
tercio del coste total), pero las potencias quepseden obtener son bastante
mayores. Su precio es menor que el de un cicloagervtradicional de la misma

potencia, ya que la instalacibn es menos complejmég estandarizada. Las
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centrales nucleares son, con diferencia, las guéeren una mayor inversion, pero

también alcanzan potencias mayores.

- Rendimiento y coste de combustibleSu andlisis suele hacerse en conjunto, ya que
el coste total de combustible depende de amboglanda con mayor rendimiento es
claramente el ciclo combinado, superando el 55%jida de las plantas de vapor
tradicionales que pueden superar el 40%. Los nwtdiesel también pueden
superar el 50 % pero con potencias mucho menores las de los ciclos
combinados. En cuanto al combustible, no sélo s devaluar su precio sino
también su estabilidad y su disponibilidad. En &bac del ciclo combinado, el
combustible usado suele ser el gas natural, ciymuibilidad queda limitada por la
existencia de gaseoductos. Su precio ademas esamay menos estable que el
carbon o que el fueldleo, pero el coste total queEmiapensado e incluso mejorado
debido al alto rendimiento. En lugares donde ncteri gaseoductos se pueden
instalar ciclos combinados de fueldleo, pero |adémgia es més eficiente y menos

contaminante con gas natural.

- Coste de operacién y mantenimientoEl coste de operacion y mantenimiento no
es tan importante ya que representa sélo una pecpesfie del coste total anual
(dependiendo del tipo de planta, en torno al 10%$. centrales nucleares son las
que mas coste presentan por kilovatio-hora produditi ciclo combinado presenta
mayor coste que las turbinas de gas (principalmaeidédo a la mayor produccién)

pero menor que las de vapor.

- Comparacion del tiempo de construccionEste factor se ha convertido en una de
las claves a la hora de estudiar la viabilidad & planta con el nuevo mercado
eléctrico principalmente por dos factores: unoaskr$ costes generados durante la
época de construccion, sin ningun tipo de retotmmastar operativa la central. El
otro seria el factor riesgo, ya que es necesadéuana adaptacion entre la oferta y
la demanda y las previsiones a largo plazo son sm@necisas que a corto. Las
centrales de construccion mas rapida son los nmetiesel y las turbinas de gas,

debido a su alta estandarizacion y menor obra. &Viticlo combinado se situa de
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nuevo entre las turbinas de gas y los ciclos tiadlides de vapor. En un principio se
solia hacer la instalacion en dos fases, la priraexda construccion del ciclo de gas
para empezar a percibir ingresos en un plazo gopsteriormente se construia el
ciclo de vapor (mas sencillo que en las plantadidi@nales). En la actualidad, el
tiempo de ejecuciéon de esta segunda fase se heidedin gran medida, siendo mas
conveniente realizar el conjunto de la obra en sok fase. El tiempo de

construccion suele ser entre 18 y 24 meses.

Finalmente, se puede hacer un andlisis de quéltegas emplear dependiendo
del tipo de utilizacion de la planta (base, intetiae punta), teniendo en cuenta todos
los factores antes mencionados. Como resultaddctie @nalisis (Kehlhofeet al,
1999 [3]) se concluye que la planta de ciclo comtdines actualmente la alternativa
mas rentable para medias y altas potencias conlawad® nimero de horas de
funcionamiento al afio, es decir, en funcionamiel@dase. A potencias muy altas y
con un precio elevado del gas, las plantas trataés de vapor pueden llegar a ser
mas viables que el ciclo combinado, pero si seetieren cuenta factores
medioambientales o costes por emision de,@Dciclo combinado vuelve a tomar
ventaja. Finalmente, la mejor alternativa si el afonde horas en funcionamiento es
bajo son las turbinas de gas debido a su mence desamortizacion (parar la central
no supone tanto gasto). Estas centrales por tamtdsenas para funcionamiento en

punta.
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3. SIMULACION TERMODINAMICA DE PLANTAS DE POTENCIA DE
CICLOS COMBINADOS

3.1. Introduccidén

El estudio de cualquier proceso de ingenieria ezqudel conocimiento de los
fendbmenos que ocurren y del comportamiento de ocadade los elementos que lo
forman, asi como del conjunto de ecuaciones quiestriben. En el campo de los
sistemas térmicos dichos conocimientos son neosspera desarrollar modelos de
simulacion y, con ellos, efectuar cualquier clasesgtudio, andlisis u optimizacion y

comprender mejor el sistema que se esta tratando.

De ese modo se desarrollan modelos matematicomgdelizan cada uno de los
fendmenos y procesos que se manifiestan. Estoslosodsplicados al caso de los
sistemas térmicos, se clasifican en empiricos grfemoldgicos. En los primeros se
describe el comportamiento en base a datos exp®diee y se obtienen como
resultados correlaciones o graficas. En los segjrelanodelo se elabora mediante el
desarrollo de ecuaciones matematicas que preteegezsentar los fenbmenos reales
que intervienen en el sistema. Ambas aproximaciahesmportamiento real pueden
ser validas; por ejemplo, en el estudio de compessaxiales existen relaciones
fisicas y matematicas conocidas capaces de exglicarncionamiento en funcién de
su geometria y de las propiedades de los fluidos fgeviamente deben ser también
modelados); pero la simulacibn matematica es ccandi, y suele ser conveniente
acudir al uso de curvas adimensionales —obtenixlasrienentalmente—, que reducen
el tiempo de simulacion y proporcionan resultadasgy mprecisos. Sin embargo, el
estudio de cambiadores de calor queda perfectardefitédo por unas leyes fisicas

de f&cil aplicacion, por lo que el empleo de datqserimentales no queda justificado.

Una vez conocidos los modelos que predicen el camp@énto de los diferentes
elementos del sistema térmico, el siguiente passiste en su integracion, de forma
gue se obtenga un sistema de ecuaciones que sgué €ja el comportamiento del

conjunto. En el caso de sistemas térmicos, y masatel de ciclos combinados (que
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es ya una integracién de dos ciclos), el sistersaltente puede llegar a ser bastante

complejo y, en ocasiones, de dificil resolucion.

La simulacién de los sistemas térmicos consigtiof,tanto, en la integracion de
todos aquellos modelos mateméaticos o experimengalesigen el comportamiento de
cada uno de los elementos que componen el sistemapbjetivo final sera conocer
el valor de las variables termodinamicas en cuatqoiinto del sistema y determinar
las prestaciones (potencia, rendimiento, calord¢amabiado o pérdidas) de cada uno

de ellos y del conjunto.

Para el trabajo que aqui se desarrolla se debendisgle una herramienta de
simulacién que sea capaz de resolver cualquierigeoation de planta de ciclo
combinado, tanto en su punto nominal o de disefimca cargas parciales o fuera de

diserio.

Para la simulacién en el punto nominal es necedatioducir una serie de
parametros de disefio (relativos tanto a la turbengas como a la caldera y al ciclo de
vapor) y, posteriormente, aplicar los balances dsany energia a cada componente
del sistema. Para calcular las pérdidas exerg&edgbe aplicar el Segundo Principio

de la Termodinamica.

La simulacién a cargas parciales requiere la peéiticdel comportamiento de
cada uno de los elementos que constituyen el carlabinado en cualquier condicién
de funcionamiento. Como también manifiestan Hamvewl. (2000 [1]) y El-Sayed
(1999 [2]), en este caso es necesario caracteldsacomponentes del sistema —
conocer, por ejemplo, las curvas caracteristicda tebomaquinas o el produdttA
(coeficiente global de transmision de calor pairel de intercambio de calor) de cada
elemento de la caldera— e introducir ciertos datweo las condiciones ambientales
(presion y temperatura). Una vez hecho esto, gjrpma reduce el grado de carga de

la turbina de gas para obtener los nuevos resgltado

En este capitulo se presentan los modelos queainaliicomportamiento de cada

uno de los componentes del ciclo, tanto a plengaceomo a cargas parciales. En el
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apartado 3.2 se muestra el modelo de célculo ecoladiciones de disefio y en el 3.3,
3.4 y 3.5 los modelos de la turbina de gas, laetalde recuperacion y la turbina de
vapor respectivamente a cargas parciales. En ehapa3.6 se describen los distintos
métodos para la resolucién del sistema de ecuaciossultante y se desarrolla

ampliamente el método utilizado para este trabajo.
3.2. Modelo de calculo en el punto de disefio

3.2.1.Turbina de gas
Ecuaciones del compresor:

Como ya se ha indicado en la seccién 2.2.2, el oesop se alimenta de aire de la
atmésfera y lo comprime adiabaticamente antes de eptre en la camara de
combustién. La presion de salida queda determipadda presion de admision (que
es la atmosférica menos una pérdida de cargajeydeion de compresion:

P, = p[P, = p[{P,,, —AP) [3.1]

atm

Donde el subindice 2 indica el estado de salidalyebde entrada.

Si la compresion fuera adiabatica y reversiblegestonsidera el aire como un gas

ideal la temperatura de salida seria:

y1
Py
T, =T —Zj [3.2]
2S ll:ﬁpl

Al ser el proceso irreversible se define el rendirti isentrépico como

hZS_hl

[3.3]
hz - hl

,7isC =
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Y al conocerse la relacién entre la entalpia, taperatura y la presion del aire
(h= h(T) si se supone gas ideal), el punto de salida seepcedcular a través de la

ecuacion:

hZS_hl

h,-h =
? Misc

[3.4]
En la ecuacion anterior, el primer término de laaldad se corresponde con el
trabajo especifico que hay que aportar en el poodes potencia consumida por el

compresor sera:

WC — ma [(hZ B hl) [35]

siendor, el rendimiento mecanico del compresor.
Ecuaciones de la camara de combustion:

En la cdmara de combustién se introduce el comiblesfi se mezcla con el aire
gue entra desde el compresor. Dicha mezcla se quemaleva su temperatura hasta
un valor determinado (dato de disefio), que deperideipalmente de la riqueza. El
proceso se realiza practicamente a presion coast@mique es inevitable una pérdida
de carga, que si no es proporcionada por el faliscalebe ser estimada. Las

ecuaciones que modelizan el proceso son las stgsien
ma EhZ + mf [PCI U7CComb= mg EhS [36]

Donde elh; es conocido ya que el valor de la temperaturasallda de la camara

de combustion es un pardmetro de disefio (tempard¢uentrada a la turbina).

Es importante destacar que la composicion de Isssgse debe considerar distinta
a la del aire, ya que este factor es importanta &dra de establecer su calor

especifico.
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También es importante considerar la posible inygcale agua junto con el
combustible (para reducir las emisiones de,)N@n ese caso, al calcular el poder
calorifico de la mezcla combustible-agua se deberten cuenta el calor latente de

vaporizacion del agua a la presion la camara, @s. de

PCII[G’hf + magua)= PCI Ijrnf - hIat [ [37]

agua
DondePClI' es el poder calorifico inferior de la mezcldy el calor latente de

vaporizacion.
Ecuaciones de la turbina:

Los gases que salen de la camara de combusti@tragucen en la turbina, donde
se expanden adiabaticamente hasta una presion idanague sera ligeramente
superior a la atmosférica tanto si la expansidreakza en una sola fase como si es el
cuerpo de baja presion de una turbina de combusténencial. De ese modo, las

ecuaciones son las siguientes:

y1
P, v
Ty =T; [ﬁﬁj [3.8]
3
hy =h; =75 [qhs - h4s) [3.9]

Correspondiéndose el subindice 4 con la salida3ycein la entrada, y siendp ;

el rendimiento isentrdpico de la turbina.

La potencia se calcula con la ecuacién siguiente:
W =y O, ~h,) Gy [3.10]

En las turbinas de gas de tecnologia recienteddebila alta temperatura de los
gases a la entrada de la turbina, los &labes depriaseras etapas deben ser

refrigerados para que no alcancen una temperatmasiado elevada y se produzcan
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deterioros mecénicos. La refrigeracién tradiciosah) una corriente de aire, agua o
vapor que finalmente se mezcla con la corrientecgpal de gas aumenta la
generacién de entropia (debido a la mezcla). Acteate dicha refrigeracion se lleva
a cabo por medio de parte del agua o vapor dal dielvapor para no desperdiciar el
calor disipado, devolviéndolo a la caldera de recagion y, por tanto, sin mezcla
alguna. Esta solucion reduce la entropia del gascualquier caso, el rendimiento
isentropico de la turbina se ve alterado —dismireryel primer caso y aumenta en el
segundo (Mufioet al, 2002 [3]; Facchini y Stecco, 1999 [4])—, aunge@eariacion

es pequefa y los valores tipicos siguen siendmissios que sin refrigerar. Teniendo

en cuenta la refrigeracion, la ecuacion 3.10 sestoama en:
W = (mg [ﬂhS - h4) - Qref )mmt [3-11]
El balance térmico en el lado del agua-vapor déggezhcion es:

Qref = magua—ref |:(hsal—ref - hent—ref) [312]

3.2.2.Caldera de recuperacion de calor

El modelo matematico de la transmision de calor @ economizadores,
evaporadores y sobrecalentadores se basa en etdaa energia de las corrientes de
los fluidos. Para la simulacion a plena carga,sel de las ecuaciones que derivan de
dichos balances unido al conocimiento de los paréasiede disefio configura un
sistema de ecuaciones con el que se pueden caltothrs las variables
termodinamicas, tanto del gas como del agua, a6 dos gastos masicos y el calor

cedido por el gas en cada intercambiador.

El modelo para el célculo en el punto de disefiwes@ desarrollar, a modo de
ejemplo, para una caldera de recuperacion de 1 diepresion. Su esquema se
muestra en la figura 3.1. Los modelos correspomelea otras configuraciones son

similares, aunque la resolucion del sistema puedbastante mas compleja.
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9@

RN

%

Fig. 3.1. Esquema de una caldera de recuperacian devel de presion

El sistema de ecuaciones lo formaran en este cadmlances de energia en cada
uno de los intercambiadores y el balance de magas €s elemental, al no haber

divisiones ni mezclas de flujo):

mg hgl - hg2 = rhvsc [qh\/l - hvz)
mg hg2 - hg3 = ri‘\/ev [(hvz - hv3)
m hg3 - hg4 =Myee [(hva - hv4)
Irh\/ec = Irhvev = mvsc

[3.13]

Donde m, y hy; son el gasto de gas y la entalpia de los gasesaipe de la

turbina de gas y son, por tanto, conocidas.

Los parametros de disefio relativos a la calderasgudilizan en este caso son la
presion del calderin, el pinch point, el approaomipy la temperatura de salida del
vapor vivo o la diferencia terminal de temperatusaka salida del sobrecalentador
(definidos en el capitulo 2.2.3, figura 2.6). Cdiose se conocen las siguientes

relaciones:
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T2 = Tsaturacién(PcaIderin)

T3 =T, +PP 3.14]
T,=T,-AP '
Tl = Tvaporvivo 0 Tl = Tgl —AT

De esa forma se tiene un sistema de ecuacionesedeaaciones y 7 incognitas
(obviando la 42 del sistema 3.13). Con este sistemmanociendo los pardmetros de

disefio Pcaderin PP, AP, Tapor vivo 0 AT Y Tys) S€ pueden calcular todas las incognitas:

hgz_hg4v I"'vl_hv3 y mv

Para la simulacion se deben tener en cuenta ld&lpérde carga del lado del agua
o del vapor en cada intercambiador, aunque sueindia es pequefia. Estas pueden ser
introducidas como un dato o estimadas una vez amet disefio del intercambiador
de calof. La pérdida de carga del lado del gas no tienentia en el balance
térmico ya que se considera un gas ideal, sin eyolaodra ser estimada igualmente

cuando se disefie el cambiador.

El calor intercambiado por cada elemento se calco&diante la siguiente

ecuacion:

Q = mg Eﬂhg ent hg sal ) = mv |:(hvsal - Iﬂlvent) [315]

En calderas de recuperacion con mdltiples niveéeprdsion es habitual utilizar
dos intercambiadores de calor en una misma zore cidera (uno para el fluido de

alta presion y otro para el de intermedia o el d@)bsi trabajan a la misma

’Por las razones que se explican en la seccién,3eh5este trabajo se utiliza la
metodologia propuesta por Rapun (1999 [5]) pardisdfio de los intercambiadores de la
caldera. Por ese motivo se utilizan las correlasate pérdidas de presion empleadas en dicha
metodologia, tanto para el lado del gas como padaleagua-vapor —que también son validas

en condiciones supercriticas (Dechamps y Galo@i@7 16])-.
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temperatura, y asi reducir las pérdidas exergétiests ocurre principalmente con los

economizadores. De ese modo, el gas cede calos dluldos a distinta presion
simultdneamente. En la figura 3.2 se muestra ultereade dos niveles de presion

donde el economizador de la parte superior estddips.

!

%

Fig. 3.2. Caldera de recuperacion con dos nivedgaesion

El balance de energia en el primer economizadel siguiente:

mg qhgent - hg sal) =M, ap qthPsaI - thPent) T Mgp |:{hvBPsaI - IﬂlvBPent) [316]

Esta ecuacion seré la que se introduzca en efrgisten el que se simula el punto
de disefio. Los parametros de disefio en estos ameradores suelen ser la
temperatura de salida del agua del nivel de bagaj@e suele entrar inmediatamente
después al calderin y se conoce el approach polatentrada tanto de alta como de

baja, si se trata del agua de alimentacion. Elnddéda temperatura del agua del nivel
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de alta a la salida del economizador se selecijuad al de la de baja para minimizar

las pérdidas exergéticas.

El calor cedido al fluido de alta y baja presiospectivamente es:

Qap =M, pp [thAPsal - thPent) [3.17]

Qgp =Mygp [Qh\/BPsal - hvBPent) [3.18]

Otro caso particular se presenta cuando el aguanseentra en condiciones
supercriticas y se utilizan calderas de paso Ulincesta situacion los parametros de
disefio no pueden ser los mismos que en los evapesdomunes, ya que al no
existir temperatura de saturacion, el approachtpminse puede definir y el pinch
point esta deslocalizado. En su lugar se deben fmieporcionar directamente las
temperaturas de entrada o salida del intercambiaduien establecer la diferencia
entre la temperatura del gas y del agua en ladanttal intercambiador. La presién en
estos ciclos no tiene tanta influencia ni sobrepl&staciones ni sobre el area total de
intercambio de calor (Roviret al, 2003b [7]), pero seguira siendo un parametro de
disefio. Finalmente la temperatura de vapor vivoaodiferencia terminal de
temperaturas seguira siendo también un parametrdisg#io. El diagrama calor-
temperatura asi como el esquema de este tipo dieraslse presento en la figura 2.10;
este ultimo, bésicamente, consiste en un serpaftijue se le afiade un depdsito
separador para amortiguar la respuesta en lositt@os y las eventuales

condensaciones si se reduce la presion.

Finalmente se debe considerar la utilizacion de-pasbustion, aunque en los
ciclos combinados actuales no es frecuente debigioeageneralmente no elevan el
rendimiento de la planta como se demostrara ematado 2.2.3. Sin embargo, si
podria llegar a utilizarse para obtener mas pateagiun momento de gran demanda.
Las ecuaciones que modelizan la post-combustiéttasamismas que las de la camara

de combustién de las turbinas de gas, es decir:
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rhg [hl + mlf 1:4@) |]7Post—Comb = mlg [BZ [319]

Donde 'y es el combustible quemado en la postcombustidni yes el gasto

masico de los gases después de la misma.

3.2.3.Ciclo de vapor

Como ya se ha mencionado con anterioridad variessyen un ciclo combinado
el ciclo de vapor es el encargado de producir pidem partir del calor recuperado en
la caldera. Al no consumir directamente combustifdalvo que haya post-
combustién), cuanto mayor sea la potencia que wagh, mayor sera el rendimiento

del ciclo.

A continuacién se muestran las ecuaciones conuassq realiza el célculo en el

punto de disefo de los distintos componentes gedgouaparecer.
Turbina de vapor:

Las ecuaciones que predicen el comportamientoerausa turbomaquina, son
similares a las del compresor y a la turbina de Bbgapor que entra en la turbina se
expande en una serie de escalonamientos producipotencia a medida que

disminuye su entalpia. Dicho proceso queda defipatdas siguientes ecuaciones:
W = m, [qhent - hsal ) B 1y [3.20]

El proceso se puede considerar adiabatico pereversible, por lo que se define

el rendimiento isentrépico como:

h

— llent
Mistv =
h

h

sal 3.21
" [3.21]

ent ~ !lsals

Donde el punto 2s tiene la misma presion que er@s{on de salida) y la misma
entropia que el 1. El aumento de entropia depealdeddimiento de cada uno de los

escalonamientos, aunque en la practica se caloulgrppos y no individualmente. En
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la literatura existen diversos trabajos sobre céstonarlo, habitualmente a partir de
métodos semiempiricos, como los de Kostyuk y Fr@l®98 [8]) —que fue utilizado
en el antecedente inmediato de esta tesis (Rapaa,[B])- y el de Spencer, Cotton y
Canon (1974 [9]), muy utilizado a pesar de su detigd. En ambos métodos se
divide la turbina en grupos de escalonamientos gatmula para cada uno de ellos el
rendimiento teniendo en cuenta las correccionesiadas a la presencia de humedad
y pérdidas en el escape. A continuacion se deszm@imétodo de Spencer, Cotton y

Canon, empleado en esta investigacion.

Método de Spencer, Cotton y Canon

El método de Spencer, Cotton y Canon parte dendimgento base que depende
del tipo de turbina o del cuerpo (de alta o bagsidn) que se esta tratando. A este
valor se le aplican unas correcciones que depetelema serie de factores, siendo los
mas importantes el caudal de vapor, la relaciorexgansion y el efecto de los

escalonamientos de regulacion:

- Caudal de vapor: el rendimiento de la turbina aume el volumen de
entrada aumenta; cuanto mayor sea el caudal de,vapgor sera el tamafio
de la turbina y menor la proporcion de pérdidas frmrcion, perdidas

mecanicas y pérdidas intersticiales serdn menores.

- Relacion de expansién: el rendimiento de la turbinementa conforme
aumenta la relacion de expansion. El rendimiental taumentara debido al
factor de recuperacion incluso si los escalonamgerafiadidos tienen el
mismo rendimiento que los originales, ya que labasas en el diagrama de

Mollier no son paralelas sino que divergen confolarngresion es mayor.

- Escalonamiento de regulacion: el escalonamientaedelacion es menos
eficiente que los otros escalonamientos, por lodjseinuye el rendimiento
total de la turbina de alta dependiendo del numeeo coronas del

escalonamiento de regulacion y del salto de pre=idéste.
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En este método también se tienen en cuenta lasccumes de entrada (presion y

temperatura) a la turbina en el punto de disefio.

A partir de las correlaciones anteriores se obtiangalor para el rendimiento del
cuerpo estudiado y se puede determinar el punab dim la linea de expansion teédrica

(ELEP, expansion line end point) a partir de la ecuaBi@?2:
ELEP=h, =77y [h —hyg) [3.22]

Los factores que se tienen en cuenta para estegddson el caudal del vapor,
la relacion de expansion, la presion y la tempeaadua entrada, la existencia o no de
escalonamientos de regulacion, las pérdidas escape, caudales de fuga y pérdidas

mecdanicas.

Cuando se trata del dltimo cuerpo de la turbinapresion de condensacion
considerada por el método es de 1.5 inHg (unosraba8). Si esta presidn es distinta

el rendimiento se debe corregir introduciendo otnaelacion.

Una vez calculado se debe comprobar si el puntd BhEP se encuentra por
debajo de la linea de saturacién. Si es asi, ser@éftroducir una nueva correccion
gue considere la pérdida de rendimiento por laiciparde humedad (ya que ésta no

genera potencia), que ademas considera la pérdidaatgia cinética en el escape:

UEEP = ELEP+ (pérdidaescapgl 087[(1- 001[Y)[(L-0.0065lY)  [3.23]

Donde UEEP es el punto final real de la linea de expansi@eduenergy end
point) eY es el tanto por ciento en peso de la fracciondauEl factor 0.87 es el
rendimiento “base” del escalonamiento cuando nstexiumedad (aunque no sera el
real, debe ser muy parecido y se comete poco gmbfpactor(1-0.01-Y)tiene en
cuenta que la fraccion liquida no produce potencial (1-0.0065-Y)penaliza el
rendimiento base debido a la aparicion de humedadogr de frenado que producen

las gotas de agua condensada sobre los alabes.
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Si el punto final se encuentra por encima de ladime saturacién solo se

considera la pérdida en el escape.

Ademas se tienen en cuenta otras correccionesadssca las fugas en funcién de
los parametros termodinamicos y aerodinamicos,igegsdnecanicas y pérdidas en el

alternador.

En el trabajo de Spencer, Cotton y Canon se prapw@o la correcciones y las
curvas de forma grafica pero se dan ademas susstopes matematicas para que

sean implantadas en programas informéaticos.
Condensador:

En el condensador, el vapor o mezcla liquido-vajgragua que proviene de la
turbina se condensa cediendo calor al foco friopesion de condensacién depende,
tanto en el punto de disefio como a cargas parcigess condiciones ambientales y

del disefio del condensador.

En este trabajo no se modeliza la variacion deadaign de condensacion con el
grado de carga ni con la temperatura ambientad, gire se considera como un dato.
De ese modo, solamente se calcula el calor cedidonbiente con el balance de

energia:

Qcond =m, qhent - hsal) [324]

Desgasificador:

En el desgasificador se eliminan los gases incaaides que puedan estar
presentes en el agua del ciclo de vapor. Suelajtakiempre a la misma presion
independientemente del punto de funcionamientaidkd. Su comportamiento queda

definido simplemente por la aplicacion de los bedsnde masa y de energia:

z rhvent + z rhvsal =0 [325]

entradas salidas
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z rhvent |jhent + z |’h\,33| Dhsal =0 [326]

entradas salidas

Atemperadores:

Su funcion es controlar y limitar la temperaturdvigor vivo a la entrada de la

turbina de vapor. Sus ecuaciones son simplememigaice de masa y de energia:
rhvsal = rhvent + rhfria [327]

rh\/sal thsal = r’h\/ent |:hvent + mfrl’a |:Ihfn’a [328]

Donde el subindic&ia se refiere al agua de alimentacion utilizada pararolar
la temperatura. La temperatura limite (la de splida siempre un dato. Estas
ecuaciones se deben aplicar solamente cuando f[zetatara de entrada sea mayor

gue la limite.

Precalentadores:

Los precalentadores son intercambiadores de calerrgcuperan calor de una
extraccion de la turbina y lo ceden al agua dealtacion. Su uso es poco frecuente,
y se introducen sélo en caso de necesidad, porpkjermmuando el combustible
utilizado sea fuel-oil y la temperatura de los hamde la caldera deba ser
relativamente alta. Su modelo matemético es unnbalade energia similar al

mostrado en la secciéon 3.2.2.
Valvulas:

Su funcion es regular el flujo de liquido o de vap@ciendo la funcion deypass
o de reguladoras de caudal entre dos elementosstantali presion. El proceso
termodindmico es un proceso de derrame sin intdricade calor ni de trabajo y por

tanto la entalpia a la entrada y a la salida denlamas seran iguales.
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Bombas:

Elevan la presion del agua hasta las condicionetrat@jo en la caldera. La

potencia que consumen se calcula mediante la écusigjuiente:

— magua qpsal - Pent)
:0 m7isbomba |]7mbomba

[3.29]

Dondep es la densidadjs nompa€l rendimiento isentrépico de la bombapywomba
el rendimiento mecanico, que se considera coma 0.75
3.2.4.Pérdidas exergéticas

Una vez conocidas todas las variables termodin&mécatodos los puntos del
sistema y los gastos masicos de las corrientesestepaplicar el Segundo Principio a

cada elemento para cuantificar las irreversibiletade cada uno de ellos.

El balance de los flujos exergéticos de cada compen se expresa a

continuacion:

Y E = D E, —(Q-Tyms)+W+I, [3.30]

entradas salidas

Donde el subindicé representa a cada flujo material que fluye a tadél

componentels es el flujo entrépico calorificod/T) el la destruccién exergética.

Las irreversibilidades externas quedan represesitaaiael término(Q - T, [0 )

y las internas por la destruccién exergétiga ue a su vez se define como:
l. =T, & [3.31]

siendocola generacion entrépica.

A continuacién se indica como pueden ser evaluaados elementos mas

importantes.
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Compresor y turbina de gas:

El flujo de gas o de aire sigue un proceso adiebdile implica lo siguiente:
0=J,=0 [3.32]
ToOny Ms=Q+T, w=0+T, =1, [3.33]

Es decir, por un lado, no existen irreversibilidadg&ternas, y por otro, las internas
se pueden determinar mediante el calculo del awrdmentropia de la corriente. De

ese modo, al considerarse un gas ideal se tiene:

T P
I =y Ty S =y Mo [Ecpg Eﬂn(T—ZJ R, Eﬂn(FZB [3.34]
1 1

Si se tratase de una turbina de gas refrigeradizlze tener ademas en cuenta el

aumento de entropia del fluido refrigerante.
Cémara de combustion:

El proceso es de nuevo adiabdtico y por tanto sselhacer el siguiente

desarrollo:
Ie :Tamb [AS =Tamb [ngz - Sal - Sf ) [335]

Hay que destacar que la entropia en la ecuacideri@ntse representa en

mayusculas porque es extensiva (es decir, susdesdan kJ/K).
I e — lamb Eq(sgz - Sg amb) - (Sal - Saamb) + Sg amb Saamb - Sf ) [336]

I e = amb EQ(SQZ - Sg amb) - (Sal - Saamb) + (AS)O) [337]
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Donded$, es la diferencia entre la entropia de los produgttos reactivos de la

combustion a temperatura ambiente. Puede ser adicwd partir de la funcién de
Gibbs:

= (AG)o ==(AH) + Ty, HAS) [3.38]

El término—(4H), es el poder calorifico del combustible por el ggst; [(PCI ).

Para los hidrocarburos se puede usar la siguiem@son para calcular(4G), por

unidad de gasto de combustible (Horlock, 1992 [10])

(AG)s _ (F89)o _ 401+ 1.728[€Dj [3.39]
(=AH),  (-4h), ¢

Siendo k/c) la proporcién hidrégeno-carbono en peso del catilble.

Una vez hallad@,4S,, la pérdida de exergia se calcula con la siguiecti@cion:

T P
lo=m, M, 0cp Eﬂn( ZJ—R Eﬂn( ZJJ—
© ’ o I:E ’ Tamb ’ IDamb
Tl Pl
-m, l:I—amb Cpa [n - Ra On +Tamb DXSO
Tamb I:)amb

Intercambiadores de calor:

[3.40]

El conjunto es de nuevo adiabdtico, por lo queelstrdccion exergética se puede
calcular con la ecuacion 3.41 si se trata de iateltadores sencillos o con la 3.42 si
se trata de elementos con dos intercambiadoreaetel® en la misma zona de la

caldera;

. Tgsal .
Ie :Tamb mg B:pg [ﬂnT_ -m, Eﬂs\/sal _Svent) [341]

gent
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Tg sal

Ie = amb[mgcpg In - |’thP (SVAPsaI - S\/APent)_ r‘n\/BP (S\/BPsaI - S\/BPent)J [342]

gent

En estas expresiones se desprecia la influendia ciida de presion del lado del

gas en la variacién de entropia, ya que es muygiequ
Escape de la caldera:

En el escape se pierde todo el flujo de exergéliclns humos, ya que una vez en
la atmdsfera ceden calor hasta quedar a tempesapuesidn ambiental:
Ie + IQ = Ehumos: mg |:Q(hhumos_ hhumoso) _TO Hshumos_ Shumoso))

3.43
= mg l:E(hhumos - hhumoso) _TO qCP D]n %)j [ ]

0

Turbina de vapor:

El calculo es analogo al de la turbina de gasees:d
Ie = rn\/ Eramb [As= rTlv |:ramb [qsz - Sl) [344]
Condensador:

La pérdida de exergia derivada de la cesion de ahlmbiente se calcula mediante la

siguiente expresion:

-I-;?me =m, qhent - hsal) B@ [345]

sat sat

IQ :Qcond _TO DJS :Qcond 1-

DondeTs, es la temperatura de saturacion del agua a l&dprde condensacion.
Por otro lado, las irreversibilidades internas son:
I, =T, =T, 0m, (As-Jg)=T -5, ) — Qeond 3.46
e '0 -0 rnv S S/~ Tamb ”I/E(Sem Ssal) [ . ]

T

sat
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Desgasificador:

Ie :Tamb z ri‘\/sal |:‘()Ssal - z rh\/ent E‘Bentj [347]
salidas entradas

Atemperador:

Ie = amb [qrh\/sal |:‘(E\/sal - r’hvent stent - mfrl’a E‘Bfn’a) [348]

3.3. Modelizacion de la turbina de gas a cargas parciade

3.3.1.Regulacién de la carga

Cuando se trabaja a cargas parciales, el puntarsdohamiento de la turbina de
gas en su conjunto depende del punto de funciomémide cada uno de los
componentes que la integran, y éstos, a su vean esfacionados entre si. Sin
embargo, es la camara de combustion (y el compegsocasiones), la que determina

en qué condicién trabaja cada uno de ellos.

En las turbinas de gas convencionales la regulait®da carga se realiza variando
el dosado en la cAmara de combustion. De ese rpatyeducir el grado de carga se
disminuye el gasto de combustible y, con él, laperatura de salida de la camara (al
mantenerse el gasto de aire casi constante pomteafde las curvas caracteristicas del
compresor, como se vera en el apartado siguiefe)este caso, el punto de
funcionamiento tanto del compresor como de la tarlai las turbinas se adapta a esta
nueva temperatura, que resulta tener una menocigelade compresion (o de

expansion).

Por otro lado, en turbinas de gas con compresogatametria variable, la
regulacion se realiza modificando la geometriaadeprimeros escalonamientos del
compresor para reducir el caudal de aire. A susesuele mantener, o bien la
temperatura de entrada a la turbina, o bien laeeatpra de escape. En el primer caso

se debe controlar el dosado para mantener la tetopara la salida de la cAmara. La
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turbina se adapta al caudal impuesto por el coraprgscomo consecuencia, se
reduce relacion de expansion y aumenta la tempardtuescape. En el segundo caso
se debe controlar igualmente el dosado pero pandemer la temperatura de escape.
Como consecuencia de esto, de nuevo se reducdatadrede expansion pero la

temperatura de salida de la camara de combustamirdiye.

A continuacion se desarrollan los modelos para gmiedlos puntos de

funcionamiento.

3.3.2.Comportamiento del compresor

Las ecuaciones que rigen el comportamiento deuldmmaquinas, como se ha
indicado anteriormente, se podrian deducir mediantalesarrollo mateméatico que
considerara su geometria, tamafio y velocidad dae g#i como las propiedades del
fluido y su velocidad a su paso por ellas. Esteamlelo, aunque se utiliza
generalmente a nivel de disefio de las maquinasgestigacion, seria excesivamente

complicado en el caso que aqui se estudia.

Sin embargo, el comportamiento puede ser prediaho lrastante precision
mediante la utilizacion de sus curvas caractedisticPara el caso de flujos
compresibles, el andlisis dimensional trasforma posblemas con N variables
independientes (propiedades de los fluidos, coniés de entrada, geometria, tamafo
de la maquina, condiciones de funcionamiento yordéal de giro) en problemas con
N-4 variables adimensionales independientes, atiexXi dimensiones independientes

—longitud, masa, tiempo y temperatura— (Crespo9 198)).

Para el caso de los compresores axiales se sudizar Uos siguientes paradmetros
(Mufiozet al, 2002 [3]):

m, Q/T.
0e =+!/_1 [3.49]

1
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P,
= 3.50
P P, [ ]

= %c [3.51]

Siendogc y @, pseudo-adimensionales, ya que, al tratarse deing&gconcretas

con un gas determinado, se pueden suprimir lagblas relativas a las propiedades
de los gases y al tamafio de la maquina, no redbz&una adimensionalizacién
completa.

Finalmente, las curvas caracteristicas se exprgsama, cada maguina, como
Oc = f(p, &')C) Y Nisc = f(,o, cT)C). Suelen ser obtenidas experimentalmente y tienen
la forma que se ilustra en las figuras 3.3 y 3.4.d3e modo, se puede predecir la

relacion de compresion y el rendimiento en cualgpieto de funcionamiento (para

cada flujo méasico de aire).

dc

Fig. 3.3. Curvas caracteristicas del compresotogaseudo-adimensional.
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///_/

Fig. 3.4. Curvas caracteristicas del compresodingento.

Estas curvas no suelen ser proporcionadas porlo&cdntes. Algunos autores,
como El-Gammal (1991 [12]), Stamatét al. (1990 [13]) y Rapuan (1999 [5]),

proponen el empleo de curvas estandarizadas parsosgeneral en las simulaciones.

La forma de adaptar esas curvas estandarizadascquien compresor se lleva a cabo

escalando los valores g8 @., dc Y /isc, de forma que el punto de disefio del

compresor coincida con el de la curva estandarig@dpin, 1999 [5]), es decir:

p - p-Eﬁdiseﬁo

1
10 disefio

(.DC — &..).C |Hc’ij'--:‘)cdiseﬁo

Cdisefio

qc — q.c EIqIC disefio

Cdisefio

,7 isC disefio

Misc =,7lisC B.i

isC disefio

[3.52]

[3.53]

[3.54]

[3.55]
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Siendo w la velocidad angular yo, &'c, Oc Y 71s ¢ los parametros

correspondientes a las curvas estandarizadas.

Actualmente se utilizan compresores de geometrigabla para mejorar el
rendimiento del ciclo combinado a cargas parcidiemodificarse la geometria de las
primeras etapas del compresor, las curvas adimeis® anteriormente descritas ya
no permanecen fijas sino que son variables. El6a{®99 [2]) propone unas
relaciones empiricas con las que se puede preglecirmportamiento del compresor
cuando se modifica su geometria para la regulatgbrcaudal de aire. Se muestran a

continuacion:

ma ma
al + a'2 — |t aS S
_ madiseﬁo madiseﬁo
/7isC - ,7istiseﬁo E 2 [356]
a ta, [61) +a; [61)
— ma
pP= pdiseﬁogi [357]

adisefio

Siendoay, a, y az constantes.

La regulacién de la carga variando la geometria sélpuede efectuar en un cierto
intervalo (generalmente hasta el 70-80% de la gamtunal de aire) fuera del cual las
pérdidas en el compresor serian muy elevadas. Baneslo se debe combinar la
regulacion de la carga mediante geometria variadntela regulacion por dosado. En
la simulacion del compresor este cambio de regiutasé traduce en volver a utilizar
las curvas caracteristicas estandarizadas, pesiovestescaladas al Ultimo punto de
funcionamiento con la geometria variable. Estoiegacsi se supone que, cuando la
regulacion se efectia con la regulacion de la gataesl compresor funciona para

cada carga en su punto éptimo.
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3.3.3.Comportamiento de la camara de combustion

Las ecuaciones que rigen el comportamiento dentei@de combustion a cargas
parciales son las mismas que en el punto de dis@ndiferencia se encuentra en que
la temperatura de salida de la cAmara ya no esdmetro de disefio sino que debe
ser controlada por medio del caudal de combustilgin se ha indicado en el

apartado 3.3.1.

En el caso de que la combustion sea secuencralllecion del dosado se efectla
en primer lugar en la segunda cdmara (de menoidpjes cuando ya no se inyecte

combustible en ésta, se reduce el de la primera.

3.3.4.Comportamiento de turbina

Al igual que los compresores, el calculo del gastisico y de la relacion de
expansion se realiza mediante curvas adimensiomafgseudo-adimentsionales. En

este caso los parémetros son:

_my 0T,
=

q [3.58]
1
P2
=2 3.59
Pex P [3.59]
@ = [3.60]

Las figuras 3.5 y 3.6 muestran las curvas caratisas de la turbina, que son de

la formaqT = f(pewa}r) y /7isT = f(pex’&jr)'
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Pex

ar

Fig. 3.5. Curvas caracteristicas de la turbinatogaseudo-adimensional.

Pex

NisT
Fig. 3.6. Curvas caracteristicas de la turbinadireiento.

Una vez determinado el punto de funcionamiento @eoee el rendimiento
isentrépico y la relacibn de expansion, y se puedefcular las variables

termodinamicas, la potencia y la destruccidn exargé
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Al igual que en el caso de los compresores utdizarnas curvas estandarizadas
(EI-Gammal, 1991 [12]; Stamatit al, 1990 [13]) que se escalaran a cada turbina

haciendo coincidir su punto de disefio con el delagas estandarizadas:

Poc = Aol [3.61]

exdisefio

&)r - CT)'T EIC;)I'diser”]o [362]

T disefio

oy = g, Crdsere [3.63]

1
q T disefio

Mist =Mist Bl].ismﬂ [3.64]

isT disefio
Dondeg e, &'1, O Y s SON los correspondientes a las curvas estandasizad

3.3.5.Compatibilidad de los parametros pseudo-adimensema

Hasta este momento se ha desarrollado el modeknmétito del comportamiento
de cada uno de los componentes de la turbina deAgasjue se han mostrado por
separado, los parametros pseudo-adimensionalegresor y de la turbina estan
intimamente relacionados, dependiendo sus valosesros de los otros: la relacion
de expansion de la turbina depende del valor deldeion de compresion y de los
gastos pseudo-adimensionales del compresor. Ddb pdm funcionamiento de la

turbina depende, entre otras cosas, el gastoedelicompresor.

En el célculo en el punto de disefio la compatikdidie los pardmetros esta
asegurada. Sin embargo, los resultados de la giidolaa carga parcial vienen
determinados por el valor de dichos parametrosqusadimensionales y, por lo tanto,

se debe forzar a que los puntos de funcionamiemtm tdel compresor como de la
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turbina o turbinas se puedan dar conjuntamentetdto, cuando la regulacién se
realice sin geometria variable, se debe iteraainde la temperatura de combustién
hasta que se acoplen el compresor y la turbinael Sompresor es de geometria
variable el valor que se itera es el del gastoige(si se mantiene la temperatura de
combustion) o del gasto de aire y de la temperataraombustion (si se mantiene la

temperatura de escape). Los esquemas de iterac#xpsnen a continuacion.
Regulacion de turbinas convencionales:

El grado de carga se reduce mediante la variacdla delacion de compresion.
Para una relacion de compresiéon dada (distinta dell punto de disefio), el valor de
la temperatura de los gases a la entrada de ladausb debe iterar hasta que cumpla la

ecuacion 3.58 y la curva, = f(p0,,, @ ):
1. Se calcula 7, con la curva 7 = f(p,@.) y gc con la curva
Udc = f(p, @c)-
2. Se obtienem, con la ecuacion 3.49.

3. Se supone la temperatura de entrada a la turbina.

4. Se utilizan las ecuaciones 3.1-3.5 para resolveorapresor, las 3.6 y 3.7 para

resolver la cAmara de combustion y la 3.59 paulzlo.y.

5. Se calculags + mediante la curva caracteristigg; = f(pex,iar) y gr a partir

de la curva caracteristiag = f (0., @ ).

6. Se resuelven las ecuaciones 3.8-3.12 de la turbina.

7. Se calcula el valor de la temperatura de entraldatarbina con la ecuacion
3.58. Se compara el nuevo valor con el antiguopiteando el proceso si la
diferencia es muy pequefia o se modifica su vake sepite el proceso desde

el punto 3 hasta que converja.
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Regulacion del caudal mediante geometria variableanteniendo constante la

temperatura de entrada a la turbina:

Al igual que en el caso anterior, los resultadosasga parcial se obtienen

conforme se reduce la relacion de compresion. E@so se itera el valor de,
hasta que el punto de funcionamiento de la turbimapla de nuevo la ecuacién 3.58

y la relacion de la curva caracteristiga = f(pex,a‘)r). El proceso es el siguiente:
1. Se suponem,.

2. Se calculays ¢ utilizando la ecuacién 3.56.

3. Al conocer los nuevopy nis ¢ Y ser conocida la temperatura a la salida de la
camara de combustion (se mantiene constante) lsamitias ecuaciones 3.1-
3.5 para resolver el compresor, las 3.6 y 3.7 pesalver la camara de

combustién y la 3.59 para calcujay.

4. Se calculags + mediante la curva caracteristigg; = f(pex,iar) y gr a partir

de la curva caracteristiag = f (0., @ ).

5. Se resuelven las ecuaciones 3.8-3.12 de la turbina.

6. Se obtienem, de la ecuacion 3.58 y se calcutg =m,; —m, . Se compara

con el valor supuesto, terminando el proceso sioasbn muy proximos o se

modifica el valor dem, y se repite el proceso hasta que converja.

Regulacion del caudal mediante geometria variableanteniendo constante la

temperatura de escape:

El proceso es el mismo que en el caso anterioo, iperando simultaneamente el
valor de la temperatura de los gases a la salida d&mara de combustion, para que

se mantenga constante la temperatura de escape.
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3.4. Modelizacién de la caldera de recuperacion de calor

En esta secciébn se van a desarrollar los modeldsnmaticos que rigen el
comportamiento de los distintos elementos que pueaxtenponer la caldera. Los
componentes que se analizan son los economizadomsporadores,
sobrecalentadores y los intercambiadores cuantaj#iia con fluidos en condiciones

supercriticas.

Para predecir el comportamiento a carga parcialnesesario conocer la
transmision de calor en cada uno de los intercadobés ademdas de aplicar los
balances de energia. Las ecuaciones que desctibemportamiento de la caldera se
desarrollan en los apartados 3.4.1-3.4.4. Porlati@, en los 3.4.5y 3.4.6 se estudia la
variacion de los coeficientes de transmision dercakando los fluidos no estan en su

punto nominal, en condiciones subcriticas y sufteras respectivamente.

3.4.1.Transmision de calor en calderas de recuperacion.

Como en el caso del estudio de la turbina de gagndlisis mas detallado (esta
vez centrado en la transmision de calor) va a atnduun modelo con el que se
puede predecir el comportamiento de la calderaualyaier punto de funcionamiento
sin precisar de parametros de disefio. Para ehe@ssario caracterizar la transmision
de calor y analizar su variacion ante las distiotagliciones de entrada que presenten

los fluidos.

El estudio que se va a realizar determinara elymtodJA de cada cambiadbr

Los cambiadores de calor en la caldera de recupearanelen ser de tubos aleteados

3 El desarrollo que sigue se puede encontrar en rosae referencias bibliogréficas, por
ejemplo la posteriormente citada (Chapman, 198%).[BIn embargo se considera oportuno
mostrarle puesto que es la base del trabajo, yaighal, que se desarrolla en apartados
posteriores y que es necesario para la simulaciéhegtudio de ciertos componentes de los

ciclos.
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en la direccion perpendicular al flujo del gas. &tudio se desarrolla para

cambiadores con flujos a contracorriente, pero @weat empleado para los de flujos
cruzados aplicando un factor de correcci®m(y) (Chapman, 1984 [14]). Igualmente
se considera para el andlisis que el calor espeddinto del agua como del gas y el

coeficiente global de transmisién de cdlbson constantes en cada intercambiador.

La figura 3.7 muestra un esquema de un cambiadoflgi@s a contracorriente y
el sistema de ecuaciones 3.65 la trasmision de dalan elemento diferencial de area

del cambiador suponiendo qUligen:> Tgsaly Tvsa™> Tvent (N sa> hy enc€n €1 caso de los

evaporadores).

TE ent o
Tzl B — Tyen
o Tgsaf

Fig. 3.7. Esquema de un cambiador de flujos erraonitriente
dQ=-m, [&,, (6T,

dQ=-m, (&, T, [3.65]
dQ=UdAIT, -T,)

DespejanddT, y dT, del sistema anterior y restandolas se obtiene:

1 1 .
dT, -dT, =d(T, -T,) = — - — [6Q [3.66]
9 9 [mg [Tp, M, Ed:PVJ

Utilizando la 32 ecuacion del sistema 3.65:

d(T, —TV)=—[_ 1 1 JDUdAE(Tg -T,) [3.67]

mg |]:Pg rnv B:Pv
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Reordenando esta expresion:

d(T, - T

(g =) __ : 1 , ! lwda [3.68]
(Tg -T)) my B:Pg m, [Ep,
Por otro lado se pueden integrar las dos primecaactgones del sistema 3.65

obteniéndose:

: . 1 (Tgent ~ Tgsal)
Q:—mg |:(t:pg HTgem_TgsaI) = M. & =--—3= : e
L Q [3.69]
Q =, &, T “T.) = 1 _ (Tvsal _Tvent)
= | ' = :
pv vsal vent rnv B:pv Q
Integrando la ecuacion 3.68 e introduciendo 1a3.68 se obtiene:
In Tg sal _Tvent - [(Tg ent _Tg sal)_ (Tvsal _Tvent)J WA [3 70]
Tgent _Tvsal Q

Y finalmente se obtiene el productdA en funciobn de la diferencia de

temperaturas logaritmico-media del intercambiador:

Q‘ —UA E‘Tgent _Tvsal)_ (Tg sal _Tvent)
Tgent _Tvsal

uA=_O [3.72]

=UALT,,, [3.71]

El valor del ared es fijo en cualquier punto de funcionamiento nresueJ es
una funcién de los caudales y las temperaturasgi#ididos (su variacion se muestra
en el apartado 3.4.5). El valor d& en el punto de disefio se puede calcular, ya que

son conocidas las temperaturas al aplicar el balde@nergia.
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En el caso de los evaporadores, al ser la tempardél agua la de saturacion, la

ecuacion anterior se puede escribir:

)

. U
Q =UAG(98“‘—95""' =UAIRT,,, [3.73]
In Tg sal _Tsat
Tgent _Tsat
Para simular el comportamiento de la caldera diglma 3.1 a cargas parciales y

una vez introducidos los factores de correcckr.fy) al no ser intercambiadores con

flujos a contracorriente, el sistema es:

Qs =1, - g—r‘mtﬁm h,)

Q: = m h g3 rTl\/ [(h )
Qec 4) m, [(h _h4) [3.74]
Q = FATLM Sb [(UA)Sb LAT 1 sp

Q:E I:ATLM Ev E(UA) Ev Dyl-LM Ev
QEc - I:ATLM Ec E(U )Ec Dyl-LM Ec

Donde, para una presion del calderin dada, sezartililas ecuaciones de
transferencia de calor en lugar de los pardmeteodiseiio y donde el valor dése

debe ir adaptando segun las temperaturas y cautidlgas y del vapor.

En este trabajo no se considéra v puesto que su valor es cercano a 1 cuando el
factor capacidddes pequefio (Chapman, 1984 [14]) —como ocurre endkleras de
recuperacion de calor, al ser el gasto de gasesattaty, y siempre es igual a 1 en el
caso de evaporadores (al ser constante la temmedsalagua). Su efecto, ademas de

no intervenir en la simulacién en el punto de disefe amortiguara en el célculo a

n, [t
* Definido en Chapman (1984) conf@zu

mg B:PQ



94 Capitulo 3. Simulacién termodinamica de plantas diempcia de ciclos combinados

cargas parciales ya que, como se explica en etaalmai3.4.5, s6lo es necesario

conocer la variacion relativa decon respecto a su valor en el punto de disefio.

El sistema 3.74 para calderas de recuperacién amaglejas es dificil de resolver
ya que las variables no se presentan de formacé#aplieniendo que recurrir a
iteraciones que muchas veces hacen divergir elepoodebido a la existencia de
logaritmos. Ademds, también se debe iterar el vdmrlas temperaturas para ir
adaptando el valor de los calores especificos megiel coeficiente global de
transmision de calor.

Para evitar este problema se propone el empledrde ecuaciones, que derivan
igualmente del sistema 3.65, pero con el que leahlas se pueden calcular de forma
explicita (aunque sigue siendo inevitable iterdredas temperaturas para hallar los

calores especificos y el coeficiente de transmjsion
3.4.2.Ecuaciones alternativas para el calculo a cargascges en economizadores,
evaporadores y sobrecalentadores.

En la ecuacién 3.67 se puede realizar un cambivad@ble de forma que

dA= Aldx, variandox entre 0 y 1, quedando:

1 1
mg |]:Pg rh\/B:Pv

d(T, -T,) =—( JDJJAE{TQ ~T,) il [3.75]

Que es una ecuacion diferencial lineal de primdeicuya solucion es:

(r,-1.) =, -7.)_ @" [3.76]
Siendor:—[ t 1 JDUAY(T —T) =(T T |)-
my ey M, [Ep, 9 Vie0 gent  “vsa

La evolucion d€T, — T,) dentro del intercambiador se muestra en la figua
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AT
AT

ATinic

0 X 1

Fig. 3.8. Distribucion d€Ty — T,) a lo largo del intercambiador.

Por otro lado el sistema 3.65 se puede escribir:

-dC -UA -T
dT, =— Q _ . T, ~T) [ex
my [Cp my [Cp

_dQ _ _UAE{Tg _Tv) [Hix

[3.77]
dT, =— :
rn\/ B:Pv rn\/ B:'Pv

Introduciendo la ecuacién 3.76 e integrando lag&ones del sistema se obtiene:

-UA
Tgx _Tgent: . D];mgent_-rvsal)aerm _1)
my [Cpy T
oA [3.78]
Tvx _Tvsal = rnv |]:p\, D:_-E(Tgent _Tvsal) qerﬂ _1)

La distribuciéon de la temperatura del gas y delaagn el intercambiador se
muestra en la figura 3.9.
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T
Ty ent
ATinic \
Tv sal T N
g sal
>ATfin
J
TV en
0 X 1

Fig. 3.9. Distribucion de la temperatura del gaelagua en el intercambiador.

Particularizando para= 1 se tiene:

-UA
Tg sal _Tgent == D]_- E(Tg ent _Tvsal) qer -1
My Cog T [3.79]
-UA .
Tvent _Tvsal = rnv B:pv El}l:ﬂ-gent - vsal) [{er _1)

Con lo que se pueden calcular explicitamdigigy Tven:Si S€ conoceflgent Y Tysat

Si por el contrario se conoc@&gnty Tven:S€ pueden despejdfsay Tvsa quedando:

_ rnv B:Pv [y |:rvent +UA E(er _1) |:rgent
i, [Cp, [F +UAL{e' -1)
T

-UA
gsal _Tgent S —— D]; |:ﬂ-gent _Tvsal) Her _1)

T

vsal —

[3.80]

En el caso de los evaporadores es mas sencillir partla ecuacion 3.73 y
despejarTy c
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iy Epy (Tjen —Tgsa|)=UAGM 3.81]
-UA

In Tg sal Tsat
Tg ent Tsat
Tg sal — (Tg ent Tsat) Bemg

0 4T [3.82]

sat

Finalmente, el modelo se puede expresar, parddtistds intercambiadores, de la

siguiente forma:
Sobrecalentadores y economizadores:

Se deberan utilizar indistintamente 2 de las 3@ounas siguientes:

mg qhgent - hg sal) =m, qhvent - hvsal)
_ —UA
Tgsal _Tgent _m D:; |:ﬂ-gent _Tvsal) Her _1) [383]
-UA
Toent = Tysal :m G:_- |:{Tgent _Tvsal) E{er -1
. 1 1
Siendor =—{ — - — [WA. Se debe recordar que tatta@omoce, y
mg B:Pg rnv |]:Pv

Cpy SON Vvalores medios ya que se han supuesto caestgntiue ademas variaran al
modificarse el punto de funcionamiento ya @ug= Cpy(T), Crv = Cp(T,P) y, para un

intercambiador dadd) = U(T, T, P, M, m,).

Evaporadores:

El sistema sera el formado por las siguientes ¢ones:

mg qhgent - hg sal) = mv qhvsal - hvent)
A [3.84]

Tgsal = (Tgent _Tsat)@mgpg +T,

sat
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Donde se realizan las mismas consideraciones guelg@s sobrecalentadores y

economizadores.

3.4.3.Transmisién de calor en intercambiadores de ddbje.f

Al igual que en los apartados 3.4.1y 3.4.2 sdzaa@ un estudio de la transmision
de calor, pero esta vez en intercambiadores egue<el fluido caliente cede calor a
dos fluidos frios simultaneamente, que se usaraklemas de recuperacion de varios

niveles de presion (como se indico en el aparta2l@)3

La figura 3.10 muestra el esquema simplificadomeaonomizador de doble flujo

de tubos en contracorriente:

T —— i~
fent
TvApsaj ————————— ——————————— TvAPen:r
—_—
Fynpzal e — ———————— Tynpen
Lo Tg sal

Fig. 3.10. Intercambiador con doble flujo a conbraiente.

Si se supone qu-bg ent= Tg sah Tv AP sal” Tv AP entY Tv BP sal~ Tv BP ent las ecuaciones

del flujo de calor en diferencial de area son:

dQ=dQyp +dQgp
dQ = -, [Ep, [HT,

. . [3.85]
dQpp =—M, pp Loy ap LT, 4p
dQBP =—M,gp [Cp,gp [T, gp
{dQAP =U pp LA, [AT e [3.86]
dQgr =U gp LtlAS, [AT,
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AT, =T, -T,
S [3.87]
ATge =T, = Typp
Los diferenciales de temperaturas se pueden exprese:
dTy =——— dQ
my [Cp
- dQ'
dT, ap :% [3.88]
AP PvAP
- dQ
dT,ep =%
BP ““PvBP
Y las diferencias de temperatufd:
dAT e =dT, —dT,pp = cQ ~ Qs
My [€pg  Mypp [Cpypp (3.89]
dATge =dT, - dT,gp = cQ ~ Qg
My [€py  Mygp Lepypp
Desarrollando las ecuaciones anteriores se obtiene
dATAp —_ (dQAP + dQBP) - - dQAP
mg |]:Pg Ir'nvAP EPVAP [3 90]
dAT... = B (dQAP + dQBP) __ - dQBP
BP . .
my [€py Mgp Loy pp
AT = — 1 -— 1 mQAP +&
My [Cpg My ap [Cpypp My [Ep
) [3.91]
dATge = — 1 = 1 mQBP + .dQAP
My [€py  Mypp [pyap m, [Ep,
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Finalmente, se sustituyen la) segun las ecuaciones 3.86 en funcién de los

coeficientedJ y dA, quedando:

ud
dAT p = Ca—— 1 HUAA) pp [AT e - (UdAe [ATgp
My [y Myap [Cpyap my [y
[3.92]
UdA
dATgp = 1 ! [UdA) gp [ATgp - LA e (AT pp
my [y Mygp [pypp my [y

Al discurrir los dos flujos frios en paralelo seefa escribirdA,, = A, [lIX y

dA;; = Agp Lt , variandax entre 0 y 1. De ese modo las ecuaciones quedan:

0ATne =" L - L [UA) pp [ATp — A e [ATgp
dx My pg  Mypp Lpyap m, ey

1

3.93]
= - 1 -
dx My g Mypp (Epyep

(UA) pp

[AT e
9 —Pg

J HUA) gp [ATgp -
Y109 =a by (x) +b 0, (X)
Y2 (¥) = ¢y, (¥ +d B (x)

El sistema es del tip% que admite soluciones de la

forma:

AT,o(X) = Al"™ + B [&2*

[3.94]
ATg(x) = C "™ + D [@2*

conr,, =;E(a+ctJ(a+c)2 —4[{ac—bd)).

De ese modo, una vez conocidas las condicionesrterao, se obtienedTp Yy

ATgp en funcion dex. La figura 3.11 muestra graficamente dichas fumeso
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AT
ATap fin
ATgp fin

ATap ini
ATLP inig

Fig. 3.11. Diferencia de temperaturas gas-aguaidel de alta y gas-agua del nivel de

baja a su paso por un economizador de doble flujo.

Se observa que la diferencia de temperatura del ago respecto al gas a la
entrada del intercambiador (lado derecho de laoggén ambos niveles de presion es
la misma. Esto ocurre cuando el economizador reeilegua de alimentacion a la

caldera.

Analogamente al apartado 3.4.2, las expresionedTgey ATgp en funcion de la
variablex se pueden introducir en las ecuaciones 3.87 y&iBtegrarlas para obtener

Tq, Tvary Tveeen cualquier punto del cambiador:

UA A"  Be™™
Toap = (TVAP )salida ( )AP EE + J

m, ap L€, I ry
rnx r,X
Toep = (TVBP )salida B WSIUA)&P EEC l:re + 0 ?3 J [3.99]
BP “pv 1 2

T, =T 00 + AR™ + B[&"*

En la figura 3.12 se muestra la evolucién de dithaperaturas.
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T Tg ent

Tv BP sal

Tv BP ent

Tv AP ent

Figura 3.12. Evolucién de la temperatura del gadeyagua a su paso por un

economizador de doble flujo.

En el caso particular que se ilustra en la figufi® 3el caudal correspondiente al
nivel de baja presion es menor que el de altatgsyperatura aumenta (de derecha a
izquierda) més rapidamente que la de alta. Estaeditia en la evolucion sera tanto

mayor cuanto mayor sea la diferencia entre losalaad

En el punto de disefio, la curva de la evolucidtademperatura del nivel de baja
presion coincidiria con la de alta, ya que se irp@omo condicion que las
temperaturas de salida en ambos niveles sean sgpalea reducir las pérdidas
exergéticas en el intercambio de calor con el Basalculo del product®JA en el

punto de disefo se puede realizar utilizando lgpésatura logaritmico media:

QAP — (UA)AP D(Tg ent Tv APsal ) - (Tg sal TvAPent) [396]
In Tg sal _TvAPent
Tg ent _TvAPsaI
: D(Tg ent _TvBPsaI)_ (Tg sal _TvBPent)
Qgp = (UA)BP [3.97]

In Tgsal _TVBPent
Tg ent _TVBPsaI
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Esto no seria posible si las temperaturas de salelacalor especifico de ambos
niveles de presion fueran distintos; al ser igaakVolucién de la temperatura, las
ecuaciones 3.93 quedan desacopladas (independiemtesada nivel) apareciendo un

sistema sencillo para cada nivel de presion (iguall&.68).

La variacion deJ cuando varian las condiciones y los caudales siédaos se

estudian en el apartado 3.4.5.

480 -

460 -

440

420 -

400

Tv AP
— — — - Tv AP (Log-Media) — — — - Tv BP (Log-Media)

Tv BP

Tg

Fig. 3.13. Comparacion del modelo propuesto y elladéemperatura logaritmico

media.

La simulacion a carga parcial podria hacerse simghte con el balance de
energia del intercambiador y las ecuaciones 3.9®¥. Sin embargo, los resultados
que se obtendrian serian menos precisos y el pratesesolucion menos estable y
mas lento (debido al mayor numero de iteracionksexistencia de logaritmos) que
con el desarrollado anteriormente. En la figuraB3#& compara la variacion de la
temperatura conforme el gas cede calor al aguaando el modelo propuesto y el de
la temperatura logaritmico media. Se observa gserdsultados son ligeramente
distintos, sobre todo para el flujo de agua de pegaidn, que es el de menor caudal y
en el que, por tanto, el calor que le aporta elegtéd muy supeditado a la transmision
de calor entre el gas y el flujo de agua de alteanf mayor sea la diferencia de

caudales, mayores seran las diferencias. Se obsambién que con el modelo
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propuesto la evolucién de la temperatura del aguas lineal con el calor total

intercambiado, sobre todo en el de baja. Esto equor la influencia que se ejercen
mutuamente ambos intercambios de calor, que nermid el modelo simplificado

de las ecuaciones 3.96 y 3.97.

3.4.4.Transmisién de calor en fluidos supercriticos.

Las continuas mejoras en la tecnologia de lasrtasbile gas para uso en ciclos
combinados permiten alcanzar temperaturas de esuapealtas, con las que se puede
conseguir un mejor aprovechamiento de la exerglagigases de escape. Este mejor
aprovechamiento se traduce en una mayor potentieicle de vapor y un mayor
rendimiento del ciclo combinado. Las temperatutasle suficientemente altas como
para elevar facilmente la presiébn de trabajo pocinem de la presion critica
(Dechamps, 1998 [15]; Najjar, 2001 [16]; Galopig9& [17]).

Una de las principales ventajas de trabajar comigmes supercriticas es la
desaparicion de la temperatura de saturacion. Beneslo, cualquier aporte de calor
incrementa la temperatura del fluido, desapareocidadzona plana de los diagramas
calor-temperatura y reduciéndose las pérdidas étieag en el intercambio de calor.
Otra gran ventaja es la simplicidad de la caldenala que no se requeriria el uso de

un calderin, ya que el cambio de fase se realizdistontinuidad de densidades.

Aunque este tipo de ciclos no se instala comereiate) si se estd avanzando a
nivel experimental (Dechamps y Galopin, 1997 [6Bsyprevisible un futuro uso de
esta tecnologia. Por tanto, se considera conveniealuir su estudio dentro de ésta
investigacion. De ese modo se van a presentardasc®nes que modelizan su
comportamiento, que seran similares a las de loartagns anteriores pero
introduciendo algunas particularidades relativas lail flujo supercritico o bien a las

calderas de paso unico.
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Efectos de los fluidos supercriticos en la transiaisde calor:

El comportamiento térmico de los fluidos en coruatieis supercriticas esti

caracterizado por una fuerte variacion de sus edagles termo-fisicas. La figura 3.14

muestra la variacién de alguna de estas propiegetasagua a distintas presiones.

= e

A O ® O N

S & © & o
. \ | |

C, [ki/kg]

= ——

640

660 680 700

230 bar — 250 bar 280 bar ‘ TIK

0,6 -
0,5
0,4
0,3

K [WI(m K)]

0,2 4

0,14

680 700
280 bar ‘ TIK

640 660
‘— 230 bar —— 250 bar

u[Pas]

8,E-05 -
7,E-05
6,E-05
5,E-05
4,E-05

3,E-05 -

2,E-05
620

700
TIK

640 660 680

—— 230 bar —— 250 bar 280 bar

640 660 680 700

250 bar

‘—230 bar 280 bar ‘ TIK

Fig. 3.14. Variacion del calor especifico, viscasidconductividad térmica y densidad

del agua a presiones supercriticas.

Se observa que existe un maximo muy pronunciadel ealor especifico. A este

punto se le denomina punto pseudo-critico (o cafipseudo-critica) y se puede

considerar que a temperaturas mas bajas el fl@édmmporta como un liquido y a

temperaturas mas altas como un gas.

La alta variacion de las propiedades en este emtohtiga en los desarrollos

matematicos a no considerar constantes propiedpgesasta el momento si lo habian

sido, por lo que las soluciones analiticas no pueee abordadas y se requiere el uso

de métodos numeéricos. Esta variacion de propiedadesdlo es importante en el
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sentido longitudinal del flujo a su paso por logbaadores, sino también en el sentido
radial dentro de los conductos. Este ultimo heahglica la aparicién de dos efectos,
gue se describen a continuacion (Yamaegata, 1972 [18], Scalabrin y Piazza, 2003
[19]; Squareeet al, 2003 [20]; Chengt al,. 2003 [21]).

Mejora y deterioro de la transmision de caldras altas variaciones del calor
especifico y de la densidad, especialmente enelasmias del punto pseudo-critico,
derivan en altas variaciones del nimero de Pramddicho entorno. En la figura 3.15
se puede observar este fendbmeno, que como seaapeeniayor cuanto mas cerca se
estid de la presion critica. Esta variacion se tmden grandes cambios en la
prediccion del coeficiente de transmision de cabma flujos en tuberias si se usa la
correlacion de Dittus-Boelter (Dittus y Boelter 30922]):

Nu = 0.023[Re*® [Pr [3.99]

SiendoNu el nimero de NusselRe el numero de Reynolds Br el numero de
Prandtl.

Pr
o

2] —

0 T T T 1
620 640 660 680 700

230 bar — 250 bar 280 bar ‘ T K]

Fig. 3.15. Variacion del numero de Prandtl en fbsidupercriticos.

Sin embargo, el valor real del coeficiente de pddice desvia del obtenido con

dicha correlaciéon. Si el flujo de calor por uniddel area es pequefio, el valor del
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coeficiente de transmision de calor es mayor gdfmeno se le denomina “mejora de

la transmisién de calor”. Por el contrario, cuartifiujo de calor es alto el efecto es el
inverso, denominandose “deterioro de la transmisi@rcalor”. Actualmente existen

algunas correlaciones (Cheng y Schulenberg, 208]) fara predecir cuando ocurre

el fendbmeno de deterioro de trasmision de cala@mase debe corregir la correlacion
de Dittus-Boelter. En el trabajo que aqui se dearno se van a considerar, ya que
los resultados que se obtienen con estas corresciiacrepan mucho los unos de los
otros (Squareet al, 2003 [20]; Chengt al. 2003 [21]) y, ademas, no hay que perder
de vista que estos efectos son de caracter mulziada, menos importantes cuanto
mas alejado se esta de la presion critica y, caneeg en el apartado 3.4.6, muy

poco significativos, ya que el coeficiente de pgddoma valores muy altos.
Célculo a cargas parciales:

El desarrollo del modelo matematico que rige el pormamiento de estos
intercambiadores debe ser analogo al de los apartadteriores pero teniendo en
cuenta que el calor especifico del agua no puedsiderarse constante sino, para una
presion dada, dependiente de la temperatura del. dgu coeficiente global de
transmisién de calor, como se explica en el apartad.6, si se puede considerar

constante.

Para poder simular los intercambiadores a cargeigba@s necesario conocer su
productoUA. En los intercambiadores estudiados hasta ahteavekr se obtenia a
partir de la definicion de la temperatura logaréimimedia de los fluidos del
intercambiador. Sin embargo, el desarrollo pamgallea esa ecuacion no es valido si
no son constantes 4y Cp , pPor lo que el productdA no puede ser calculado de esa

forma. Para evitar este problema se propone laesitgusolucion:
Las ecuaciones que rigen el sistema son:
dQ=-m, [&p, [T,

dQ =-m, &, [T, [3.99]
dQ=U AT, - T,) =UAL(T, —T,) C@ix
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Conx variando entre O y 1.

Combinando las dos primeras ecuaciones se llegasigliente expresion (de

conservacion de energia):

TQ Tv
jmg (&p (T, = jmv [, [T, [3.100]
Tgem Tvsal
T .
¢, T
Ty =Tgem * | T, [3.101]
m, [
T,sal 9 Pg

Por otro lado, combinando las dos Ultimas ecuasidee3.99 se puede escribir:

e |]:
dx=—_ v TPy [T, [3.102]
UALT, -T,)
E integrando esta ecuacion se obtendria:
: Tvent C
1=-N g =y [3.103]

UA . Ty -T) Y
Que se puede integrar numéricamente en el puntiisdéo teniendo en cuenta la
ecuacion 3.101 y el valor d® , para cadd, y asi obtenerse el produdtfA en el

punto de disefo.

Una vez obteniddJA en el punto de disefio se puede calcular en cealgtia
condicién (como se explica en el apartado 3.4&)ryél, el comportamiento fuera de

disefio del intercambiador; suponiendo que se corbgg; T,say M, se puede hacer

el siguiente desarrollo, partiendo de la ecuaciff:3

11
Cpg LNy Cp, LiM,

d(Tg -T,) :dTg —-dT, Z—( JmQ':—r mQ [3.104]
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d(T, -T,) =r O, (&, T, [3.105]

e integrando se obtiene:

Tjvol(Tg -T,)=m, Dijr &, [T,

T, T,

vsal vsal

TV
)T = (Tgent _Tvsal)+ m, D'[r lva EdTv [3.106]

g VI,
Tv sal

Por otro lado, considerando la ecuacion 3.102 ganaievoUA e integrandola se

obtiene;:

i C
x=-v g 2P T [3.107]
UA (M, -T)

Integrando de forma numérica 3.106 y 3.107 se obti€, s Y Ty ens reduciendo

en cada pas®, hasta que se obtenga 1.

3.4.5.Variacién del coeficiente global de transmisiéncador a cargas parciales.

Hasta este momento se ha utilizado el coeficieltiead) de transmisién de calor
(U) como un parametro que debe ser calculado a pierias condiciones de disefio,
bien con las ecuaciones de la diferencia de terpeaslogaritmico media (3.70,
3.96, 3.97) o bien mediante la ecuacion 3.103 flaidos supercriticos. Para poder
simular la caldera de recuperacion a cargas pasces necesario conocer el valor del

productoUA de cada intercambiador en cualquier punto de dmachiento.

El origen de este coeficiente esta en las leygsadsmision de calor, y representa
el conjunto de resistencias a la transmision der aaitre dos fluidos separados por

uno o varios medios. En el caso del intercambiocaler entre un fluido en el interior
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de una tuberia (por ejemplo agua) y otro en elriextégas), se puede calcular seguin

la siguiente ecuacion (Chapman, 1984 [14]):

U= 1 [3.108]
1

rIe [I]n(re/ri)+ r.e
h, k r. Ch,

Donder. y r; son respectivamente el radio exterior e intermdadtuberia, ¥ su
conductividad térmica. Al ser el radio interior yterior de la tuberia practicamente

iguales y su conductividad muy alta, la expresgpwsede simplificar quedando:

1 h, [h,
1,1 h+h
h, h,

U=

[3.109]

En el caso de los economizadores y de los evapamébvalor del coeficiente de
pelicula del agua suele ser mucho mayor que eate(Rapun, 1999 [5]; Kehlhofet

al. 1999 [24]) por lo que el célculo dése simplificara, quedando:

U= hy [, = hy (h, =h, [3.110]
hy+h, — h,

Por lo que no es necesario calcular el valdmn,de

El célculo de los coeficientes de pelicula se sueddizar mediante ecuaciones
empiricas adimensionales. Al considerats&omo constante a lo largo de todo el
intercambiador, se deberd tomar el valor medio adacuno de los parametros

adimensionales que intervienen.

Para el caso de los fluidos en el interior de o tse suele utilizar la correlaciéon
de Dittus-Boelter (Dittus y Boelter, 1930 [22]):

Nu = 0.023[Re*® [Pr [3.111]
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SiendoNu el nimero de NusselRe el nUmero de Reynolds Br el nUmero de
Prandtl.

Para los fluidos en el exterior de un tubo aletesel@uede utilizar la siguiente

correlacion propuesta por Weir (1988 [25]).
Nu=a, [Re" (Pr" ;™" [3.112]

Donde®, depende del tipo de geometria del intercambiatoméro y tamafio de
las aletas y disposicion de los tubos). Para uspodicion de los tubos en lineg, m

y n, valen respectivamente 0.3, 0.625 y 1/3.

Rapun (1999 [5]) hace un desarrollo de las expnesic3.108 y 3.109 para
descomponer el valor dgy h, en tres términos, uno que depende de la geoniéjria

otro del estado térmico de los fluidgd ¢ el dltimo del gasto masico:
h=T 0B (g [3.113]

Siendo el superindiaa = 0.8para el agua sn = 0.625para los gases.

El disefio y la definicion geométrica de la caldswa necesarios para hallayy
I,y con ellos los valores d& 4s Yy hy 4s En este trabajo se obtienen mediante la

metodologia propuesta en Rapun (1999 [5]).

Por otro lado, el factor del estado térmig ge puede expresar para el agua y los

gases como:

1-08 08
_ kv m:P \

B, =5 e [3.114]
| 10625 0625
_ g Pg
By = py 062573 [3.115]
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Una vez conocidas estas relaciones se puede calduden cualquier punto de

funcionamiento:

h
hgdis Bi hvdis Bhiv
_ hg th _ hgdis hvdis

U= hoTh " [3.116]
’ (hgdis Dig} + (hvdis DLJ
h. . hv .
gdis dis
Donde:
. 0375 0625 0.625-1/3 . 0.625
hg _ ﬂg H.ng.625 _ kg CPg Prg dis mg [3 117]
hgdis :Bgdis Dnggzss kgdis CPgdis Prg mgdis
hv — ﬂv D.h\s).GZS _ kv . CPV 0.8[ Prvdisjo.s_o.4 rTl\/ > [3 118]
Nas  Buais Mg | Kuais Chvdis Pr, M, gis .

El subindicedis hace referencia a las condiciones de disefio.

En el caso de los economizadores y los evaporadmretiene una expresion
mucho mas sencilla:

h

guis = [3.119]

U=h,=h

gdis

Finalmente el producttJA en la nueva condicién de funcionamiento se obtiene

como:.
UA=(UA),, [-»UU— [3.120]
dis

Esta expresion no requiere del disefio geométricmtgcambiador en el caso de

: y _h :
los economizadores y los evaporadores, ya gie = y se puede aplicar
dis gdis

directamente la ecuacion 3.117.
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3.4.6.Variacion del coeficiente global de transmisionaddor a cargas parciales en

fluidos supercriticos.

En el caso de un fluido en condiciones supercsiti@m este caso el agua), la
definicion deU sigue siendo la expresada en la ecuacion 3.16%r8bargo el valor
obtenido es, en principio, solamente puntual, y& da alta variacion de las

propiedades del agua en dicho estado impide elgranen el calculo de,.

Utilizando la ecuacion de Dittus-Boelter se puegleldar el nimero de Nusselt y,
por tanto, valor dé, para un didmetro de tuberia y una velocidad dg flados. La
figura 3.16 muestra el valor del coeficiente deiquéh del agua y del vapor a
diferentes presiones (subcriticas y supercritieag)na tuberia de 30 mm de diametro
(tamafio posible en calderas de recuperacion) yweilogidad del flujo de 2.5 m/s, que

es un valor normal para agua liquida (no para yapor

50
E—
45 - _5
40 - lo
_ 35 20
c 30 - ____50
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Fig. 3.16. Coeficiente de pelicula del agua entubaria, en funcién de la temperatura
y la presion, circulando a una velocidad tipicaapgarfase liquida.

Se observa que el valor Heen dicha tuberia oscila entre 10 y 20 kW/(K-para

el agua en fase liquida. Para la fase vapor digrainasi dos 6rdenes de magnitud, ya
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gue la velocidad es muy baja para esta fase enaraeipn con las velocidades tipicas

del vapor, que suelen ser mayores, y por lo tahtmienero de Reynolds es
excesivamente bajo y el valor obtenido no es eitiiab Se observa también que para
los fluidos supercriticos el valor di¢ aumenta considerablemente en las cercanias del
punto pseudo-critico (definido en el capitulo 3.4/4luego disminuye, aunque no

tanto como en el caso de la fase vapor en condisisnbcriticas.

La figura 3.17 muestra de nuevo el valor del cosfie de pelicula para agua
subcritica en fase de vapor y para vapor sup@eniero a una velocidad de 25 m/s

(ahora si, tipica en los sobrecalentadores).

——1 bar
45 | s
40 - 10
_ 35 20
e 30+ —50
v 25 ——80
S — 120
= 20 - ——170
< 15 1 220
10 - g 230
250
51 e 280
0 1 1 1 1 1 1
500 550 600 650 700 750 800

Fig. 3.17. Coeficiente de pelicula del agua en Yag®r en una tuberia, en funcion de

la temperatura y la presion y circulando una veladitipica para la fase vapor.

Se observa que el coeficiente de pelicula del agueondiciones subcriticas en
fase vapor todavia sigue siendo un orden de mapiferior al del agua en fase
liquida en la gréfica anterior. Sin embargo, cualadpresion es supercritica, el valor

deh, si es parecido e incluso superior al obtenidoramieente para el agua.
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Por otro lado, en la figura 3.18 se muestra lawwidh del coeficiente de pelicula

del agua a 240 bar en una caldera experimental fileria CMI. Los datos del disefio
de esta caldera se pueden encontrar en Dechampkpilt(1997 [6]). Esta caldera
estd dividida en dos partes, la primera hace Ixidmnde economizador y de
evaporador y la segunda hace la funcién de solemtealor. EI diametro de las
tuberias es el mismo en ambas secciones pero €ralda tubos es menor en el caso
de la segunda (18 en la primera y 6 en la segupda)p que la velocidad del fluido

en ésta Ultima es mayor.

300

250 +

200 -

150 -

h [kwW/(m 2-K)]

100 A

50 -

0 T T T T
378 478 578 678 778

——Ec-Ev—Sc ‘

Fig. 3.18. Evolucion del coeficiente de peliculd agua en condiciones supercriticas

en una caldera de paso unico

Se observa que conforme aumenta la temperaturaglel, el coeficiente de
pelicula crece, debido principalmente al aumentsmdmero de Prandtl (figura 3.15),
aunque también el numero de Reynolds crece liger@meor la disminucion la
viscosidad (figura 3.14). Este aumento se hacecedpente alto en las cercanias del

punto pseudocritico. A partir de este punto la ¢ewth se invierte, decreciendo
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fuertemente hasta la salida de la primera sec€ién.el cambio de seccion, aungue la
tendencia sigue siendo la misma, la velocidadldeld a su paso por el cambiador es
considerablemente mayor y se observa que el ceeficide pelicula, a pesar del

descenso, es siempre del mismo orden de magnitudrgla primera seccién.

Con todo esto lo que se pretende justificar es eluerden de magnitud del
coeficiente de pelicula del agua a presiones stipeas es siempre el mismo que el
del agua en estado liquido y presiones subcritecag;luso mayor en las cercanias del
punto pseudo-critico. De ese modo, al igual que l@en economizadores y
evaporadores, se puede decir Que> hy y por tantoJ =h,. Es decir, a pesar de que
h, puede variar notablemente a lo largo del inter¢adds, al ser mucho mayor que
hg, €s el gas el que pone la limitacion en la trasgmide calor y por tantd se puede
considerar constante en todo el intercambiadoe Estho justifica también que no se
consideren los efectos de mejora y deterioro defesmision de calor en las cercanias

del punto pseudocritico (efectos presentados apagtado 3.4.4).

La determinacién del productdA a cargas parciales se puede realizar mediante
las ecuaciones 3.117, 3.119 y 3.120. El valdngdg (en el punto de disefio) se obtiene
igualmente con la metodologia propuesta por Rafp@89 [5]), aunque tampoco es
necesario conocerlo por las mismas razones expboanl el apartado anterior para los

economizadores y los evaporadores.
3.5. Modelizacién del ciclo de vapor

3.5.1.Modelo y comportamiento de la turbina de vapor.

La variacion de la carga en los ciclos combinago®aliza mediante la regulacion
de la potencia de la turbina de gas. Al operarafuge su punto de disefio, la
temperatura y el gasto de los gases de escapenwvgrigel mismo modo, su
distribucion de temperaturas a lo largo de la caldEstas modificaciones implican

que la produccién de vapor sea menor que en ebpumhinal, debiendo actuar sobre
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el ciclo de vapor en general y sobre la turbinganicular para que se adapte a este

nuevo estado térmico en cada punto de la caldera.

La regulacién de potencia en las turbinas de vapopuede realizar bien por
admision parcial o bien por presion deslizante. @oadmision parcial se regula el
caudal de vapor que se introduce en la caldera, lpsrcondiciones del vapor a la
salida de la caldera permanecen casi inalteradés sistema ofrece buenos resultados
si el generador de vapor es una caldera tradicidBal el caso de los ciclos
combinados, donde el generador de vapor es uneraalé recuperacion y, por tanto,
la energia disponible depende del escape de lamd@ude gas, es conveniente que la
produccion de vapor y la presion de los caldersesdapte al nuevo estado de la
caldera de modo que en la recuperacion de calse ppoduzcan demasiadas pérdidas
exergéticas. Ante estos requerimientos, la regiacon presion deslizante es mas
efectiva, ya que permite el descenso de presidosecalderines y se pueden adaptar

mejor las temperaturas del gas y del vapor.

El estudio del comportamiento de la turbina fuerasd punto de disefio se puede
realizar mediante la ley de Stodola (Mufieizal. 2002 [3]) que relaciona en dos
puntos cualesquiera de la turbina las presionempératuras de cada uno de ellos con

el gasto de vapor:

Tldis

2 2
Pldis - P2dis

T. .
+PZ =cte =, O [3.121]

2

Donde los subindices 1 y 2 pueden referirse a sgaiera puntos de la turbina
entre los cuales circule el mismo gasto de vapatrada y salida de un
escalonamiento o grupo de escalonamientos, enyraskdida de un cuerpo de la

turbina sin extracciones, un grupo de alabes elogextracciones, etc.

En este trabajo, dicha ecuacion se aplicara paraceo las presiones de entrada a

la turbina y de las extracciones a cargas parci@les las nuevas presiones de entrada
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y al ser la regulacion con presion deslizante,af@estimar la nueva presion de los

calderines de la caldera y establecer un procesatiito hasta que converja.

El calculo del rendimiento isentrdpico se segugdlizando con el método de

Spencer, Cotton y Canon.

3.6. Resolucioén del sistema

En este capitulo, en los apartados 3.2-3.5 se kaarrdllado los modelos
matematicos que predicen, tanto a plena carga camoargas parciales, el
comportamiento de los componentes de la turbinagds, de la caldera de
recuperacion de calor y del ciclo de vapor. Unaquez se conocen dichos modelos, el
comportamiento global del ciclo combinado quedainitd por el sistema que
conforman las ecuaciones de cada uno de los comiasne elementos presentes en

dicho ciclo combinado.

Este sistema de ecuaciones es distinto para cafigwacion posible y suele ser
de gran complejidad al ser muy poco lineal y aparaa gran nimero de incognitas y
de ecuaciones muy acopladas entre si. Por ejempaita, una configuracion de tres
niveles de presion, solo la caldera de recuperapidede introducir mas de 20
ecuaciones, sin contar las relaciones entre laables termodinamicas de los gases y

del agua.

Para el desarrollo de este trabajo era necesadesarrollo de una herramienta
informética que simulase una gran variedad de gordtiones, en las que se pudieran
utilizar las distintas opciones hasta ahora enutasracon el objeto de poder
analizarlas tanto termodinamicamente como termago@amente. De ese modo, el
programa debia ser altamente flexible en cuantonéiguracion y libertad de disefio
del ciclo y, a su vez, ser capaz de resolver tedagean cantidad de posibles disefios
de una manera fiable y sin necesidad de reprogrgmecompilar cada vez que se

efectuaran cambios en la configuracion.

Bajo esas premisas, se decidi6 que la mejor solwzbia ser la elaboraciéon de un

programa en el que el propio usuario fuese el gaalkra la configuracion del ciclo,
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confeccionando el nimero y disposicion de compaseqgtie deseara introducir. De

ese modo cualquier usuario siempre podria introdasivariaciones que hicieran falta
para efectuar cualquier otro estudio en cualquiemento sin necesidad de conocer ni

modificar el cédigo del programa.

El inconveniente de no dejar cerrado el nimeroadiguraciones que se pueden
simular es que el sistema de ecuaciones es distuta vez. Este hecho complica su
resoluciéon. En este apartado se muestran los tdistimétodos existentes para la
resolucion de sistemas de ecuaciones no lineaksanglizan sus ventajas e
inconvenientes y posteriormente se desarrolla weaanmetodologia que fue la que

se utilizo finalmente, ya que dio unos resultaday satisfactorios.

3.6.1.Descripcion de los métodos de resolucion de ecuasioo lineales.

La resolucién de sistemas de ecuaciones no lineales problema ampliamente
estudiado que aparece en la mayoria de las apliescde ingenieria. Dependiendo de
la naturaleza y de las caracteristicas del sistesmagsolucion se puede efectuar de
distintas formas, siendo el método de Newton-Raplysal de sustituciones sucesivas
0 método del punto fijo los mas utilizados (BurgeDouglas, 1985 [26]; Rheinboldt,
1974 [27]). Ambos métodos son iterativos. En edleslefine un proceso de resolucién

gue se repite hasta que la solucién converge.

SeaF: D [J ' - [J' una aplicaciéon con su dominid en el espacid?/, de tal

forma que se pueda escribir:

f (X
f, X

TI
—_———
X
N —
1
I
ol

[3.122]

(%)
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Donde F es el sistema de ecuaciones)§/:(xl,xl,...,xn) las incognitas a

resolver.

Para el sistem&, se puede definir una sucesime la formaS:)Zi+l = S()Zi)
tal que a partir de un ciertm se cumpla queF ()Zm)z 0 y, por tanto, se pueda

considerar aX , como la solucion del sistema.

La determinacion d& dependera del método de resolucion que se utiices!
método de sustituciones sucesivasSentervendran cada una de las funciofhetel

sistema y en el de Newton-Raphson su matriz Jatabia
Método de sustituciones sucesivas:

Con este método se define un proceso de resolBod@mo una ordenacion de las
funcionesf; del sistema de forma que, siguiendo dicho ordedacuna de ellas
resuelva una de las incégnitas del sistema. Selestade ese modo un diagrama de

flujo que representa el proceso de resolucionididma. Por ejemplo considerando el

sistema
f,(x,y.2)

F(x, y,z): fz(x, y) :(0,0,0) [3.123]
fs(x’ y)

(donde se observa que las funcioffiey f; no dependen de la variakde un
posible proceso de resolucion se?igf,, fs, f1}, y su diagrama de flujo asociado seria

el de la figura 3.19.

En este método, generalmente es necesario supboneaslog de alguna las
incégnitas para que el proceso se pueda iniciael(ejemplo la variabl&). Una vez
concluido se debe comprobar que los valores sumlesin correctos. Si no lo son, se

modifican y el proceso se repite hasta que converja
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Se supone el valor de
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Fig.3.19. Proceso de resolucion.

La convergencia o divergencia de los métodos dditigtienes sucesivas
dependen de la eleccidn del proceso de resoludiagrama de flujo), del orden de
resolucion de las incognitas y de las variables spuseleccionen para iterar. Existen
métodos de comprobacion de la convergencia deitggaina de flujo, aunque la
mayoria de las veces es mas sencillo probar distiotdenaciones hasta obtener un
buen resultado. Si se conoce el comportamientaofisiel sistema que se esta
simulando asi como el de las ecuaciones que looooah, la biusqueda de una
ordenacion adecuada y de los valores inicialesadealiables que se deban suponer
serd mas sencilla, obteniéndose procesos de raudeergencia. Sin embargo,
conforme el nimero de ecuaciones y su complejidagles/a, cada vez sera necesario
invertir mas tiempo en pruebas o utilizar analis&s detallados hasta que se obtenga

una ordenacion correcta y rapida.
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Método de Newton-Raphson:

El método de Newton-Raphson consiste en la ressluditerada del sistenta
linealizado mediante sus primeras derivadas pagiahsta que converja el resultado.
Teniendo en cuenta los términos de primer ordermléshrrollo en serie de Taylor de

la funciénF en un puntoX, cercano a la solucion, se puede escribir:

o o o]
ox,  0x, 0X,
F(X,)=F(X,)+| ™ %% % X, - X, ) [3.124]
of, of,  of,
| 0%, 0X, ox, |

Donde se observa que aparece la matriz Jacobidnsistema, quedando por

tanto:
F(X,) = F(X,) + I {X, - X,) [3.125]

Suponiendo queX, es la solucion del sistema se puede hacer elesigui

desarrollo:

F(Xo)+ I X, - X,)=0 [3.126]
ITF(Xo) = (X, - X,) [3.127]
X, =X, -JF(X,) [3.128]

Generalizando esta Ultima expresion se obtienglaéeste relacion de recurrencia

de la sucesiof, que tiende a la solucién del problema:
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X=X -JF(X) [3.129]

La resolucién de los sistemas mediante este mé&edabtiene de una manera

sistematica sin importar ni el namero ni el tipoed®aciones que lo componen. Sin
embargo es necesario partir de un puMipcercano a la solucion, puesto que en caso

contrario, la convergencia no esta asegurada cegdleacr a soluciones erréneas. Esta
condicion se convierte en un grave problema cuaidoimero de ecuaciones es
elevado o su comportamiento es poco lineal, prasdot muchas dificultades de

convergencia.

3.6.2.Metodologia propuesta.

Como se ha venido diciendo en los capitulos amtsjgara el desarrollo de esta
investigacion era necesario elaborar un progransnaiglacion de plantas de potencia
de ciclo combinado que resolviera dicho ciclo tasmocondiciones de disefio como a
cargas parciales. Dicha simulacién no es muy difiei resolver siempre que se
conozca la configuracion de la planta, de forma gjusistema quede perfectamente
definido. Sin embargo, si se pretende que el usuddl programa configure
libremente la planta afiadiendo y quitando comp@sem® sistema de ecuaciones ni es

fijo ni queda cerrado a ciertas configuracioneilids de antemano.

En problemas de estas caracteristicas, los métgldimealizacion, como el de
Newton-Raphson, resultan muy Utiles puesto queaglgso se reduce a la resolucién
de forma iterada de sistemas lineales, y el af@djuitar ecuaciones sélo implica
aumentar o disminuir la dimension de las matricesagtores del sistema. El problema
aparece, como ya se ha indicado, cuando el nunerecdaciones y variables es
elevado y las ecuaciones son poco lineales. Bap@scunstancias, es dificil partir de
un punto cercano a la solucion en el que se aségeanvergencia del proceso. Este
inconveniente se hace mayor en el presente casqueaas plantas de potencia
pueden ser de muy diversos tamafios y el dominita d®luciébn es enormemente

amplio.



124 Capitulo 3. Simulacion termodinamica de plantas dpcia de ciclos combinados

Una solucion seria la utilizacion del método detisugones sucesivas. La
resolucion mediante este método requiere un conmeaimprofundo del problema vy
del comportamiento de las ecuaciones, ya que edsprestablecer el orden de
utilizacion de las ecuaciones y de resolucion devéaiables, asi como el decidir sobre
cudles iterar. El hecho de incluir nuevos compamergue eleven el nimero de
ecuaciones e incégnitas se podria resolver dictandcserie de normas de forma que
se elaborase un sistema experto en el que el asleglprograma no tuviese que tomar

ninguna decisiéon sobre la forma de resolucion dablpma.

Otra solucién, que es por la que finalmente se ptado, es desarrollar una
herramienta que, basada en las técnicas de inteiggartificial, determine las normas
de resolucion y el orden de célculo de las incégniEl hecho de no elaborar un
sistema experto posibilita, ademas, aplicar ladmeiegnta construida a la resolucion de
otros problemas de caracteristicas similares perdligtinta naturaleza y distinto

comportamiento de las ecuaciones.

El objetivo de la herramienta sera, por tanto,ldstar el orden de resolucion de
las incégnitas de un sistema de ecuaciones nodmeara que sea utilizado con el
método de sustituciones sucesivas. Para ello sdi@eonjugar las metodologias de
los sistemas clasificadores con la de los algostmenéticos De esa forma, se
elabora un algoritmo genético en el que los “intligis” que “evolucionan” son
posibles procesos de resolucién del sistema, yraidn objetivo evalla, utilizando
las técnicas de valoracion y modificacion del emiode los sistemas clasificadores,
cuéntas ecuaciones es capaz de resolver dichosprdgen la evolucion del algoritmo
genético, los procesos irdn siendo capaces de veesohas ecuaciones. La

optimizacion concluira cuando se encuentre un pmoen el que se despejen todas

® Los fundamentos de los algoritmos genéticos y de sistemas clasificadores

(aprendizaje de maquinas basado en los algoritewstigos) se muestran en el anexo 1.
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las incognitas, se utilicen todas ecuacibngsque, ademas, presente una buena

convergencia.

En los apartados siguientes se ilustra con un dgeropmo se emplea la

metodologia propuesta y como se elabora la furadigetivo.

3.6.3.Posibles procesos de resolucién del sistema oithais

En el apartado 3.6.1 se ha definido genéricaméristema de ecuacion&sque
se desea resolver y los posibles procesos de cgsoR para la resolucion mediante
el método de sustituciones sucesivas, que congstgrlemente en una ordenacion de

las ecuaciones de

En lineas generales, un algoritmo genético hactu@wvoar a los individuos de
una poblacién de forma que, con el paso de lasrgeoees, los individuos de la
poblacién sean cada vez mejores en algun aspectta Betodologia propuesta, un
individuo seria un posible proceso de resolucibhsiiema y la caracteristica a

mejorar seria el numero de incognitas que es apaalcular dicho proceso.

En lo sucesivo se va a ilustrar el método desadolkiguiendo el ejemplo que se

mostré en la ecuacion 3.123:

f,(x.y.2)
F(xy.z)=1 f,(xy) { =(000)
fs(x’ y)

donde se indicaba que las funciofgsf; no dependen de la variable z.

® La metodologia propuesta sigue casi fielmente rdquigectura de los sistemas
clasificadores. La principal diferencia es que lgketivo no es obtener un conjunto de reglas
capaz de resolver un problema dependiendo delrentar el que se presente, sino el obtener

simplemente una regla que sea vélida para podelveesin problema concreto.
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3.6.4.Caracterizacion de las ecuaciones

Un paso importante en la metodologia que aqui g®icaxconsiste en la

caracterizacion de cada una de las ecuacioneogi@man el sistemi a resolver.

Antes de explicar en qué consiste esa caractedizas necesario definir lo que se
va a llamar “entorno” durante el trabajo. Dichocenb es simplemente el estado de
las variables en un momento cualquiera del prodesesolucion: cada variable podra
ser conocida (si ya esta calculada), desconocidao(do estd) o supuesta (si es

necesario suponer su valor para continuar coroekgo de resolucion).

Cada funciorf; sera utilizada para despejar una variable, pouésg puede decir
que la funcion modificara el entorno, cambiandodetados de algunas variables de

desconocidos a conocidos 0 a supuestos.

La caracterizacion de las ecuaciones consiste t&m docada una de ellas de un
cierto nimero de reglas que determinan como puéde cecuacion modificar el
entorno en el momento en el que va a ser empleaddecir, qué variables calcula o
supone. Este es el paso mas importante: en él lsrae evitar operaciones que
puedan provocar inestabilidades o divergencias| groeeso de resolucién y, por
tanto, se debe conocer el comportamiento de legcemes antes de dictar las reglas.

Para el sistema de la ecuacién 3.123 se podriapataejemplo, las siguientes:

La primera ecuaciof depende de las tres variabley, zy se podria utilizar para
calcular el valor de una de ellas conocido el deolias dos. Se formarian asi tres
reglas que se expresan en la tabla 3.1, dondesel dorresponde con un estado

verdaderg el O confalsoy el x conindiferente

Tabla 3.1. Caracterizacion tie
Entorno inicial Entorno final Entorno final
(Var. conacidas)| (Var. conocidas)| (Var. supuestas

Regla] x y Z X y z X y z
1 0 1 1 1 1 1| x x x
2 1 0 1 1 1 1| x x x
3 1 1 0 1 1 1| x X X
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Si, por ejemplo, el entorno antes de aplicar laaeidnf; fuese {1, 0, 1} (es decir,

X, Z conocidas g desconocida), se podria aplicar la regla 2 y elreptpasaria a ser

{1, 1, 1} (x, y, zconocidos).

Para la ecuaciof se podrian utilizar las siguientes 4 reglas:

Tabla 3.2. Caracterizacion fe

Entorno inicial Entorno final Entorno final

(Var. conacidas)| (Var. conocidas)| (Var. supuestas

Regla] x y z X y z X y z
1 0 1 X 1 1 X X X X
2 1 0 X 1 1 X X x x
3 0 0 X 1 0 X x 1 x
4 0 0 X 0 1 x 1 X x

Se observa que la varialdesiempre aparece con uraya quef, no depende de
ella, y por tanto ni le influye su estado ni ést&la sobre él. Las reglas 3y 4 se
utilizaran cuando no se conozcanxnni y pero se suponga el valor de una para

despejar la otra.

Supongamos que con la ecuacfgndada su naturaleza, no se pueda 0 no sea
conveniente (debido a que se produzcan inestatddgla se ralentice el método)
resolver el valor dg. En ese caso las reglas no deben permitir diceeaojdn, por lo
que deberian ser, por ejemplo, como las que setrane=n la tabla 3.3, donde el valor

dey en el entorno final no se ve alterado.

Tabla 3.3. Caracterizacion ée

Entorno inicial
(Var. conocidas)

Entorno final
(Var. conocidas)

Entorno final
(Var. supuestas

Regla| x y z X y z X y z
1 0 1 X 1 1 X X X X
2 0 0 X 1 0 X X 1 x

3.6.5.Elaboracion de la funcion objetivo

El problema de optimizacién que aqui se planteel establecer un “buen orden

de resolucion” de las ecuaciones del sistema.dP@nto, dicho problema tiene como
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variables independientes los numeros ordinales detrminan ese orden de
utilizacion. El ejemplo que se esta mostrando fen@rvariables independientes (dos
grados de libertad) puesto que podemos elegirdenode dos ecuaciones y el de la

tercera queda impuesto.

Los 6rdenes de resolucién “buenos” son los que ipemnta utilizacion de todas
las ecuaciones y la resolucion de todas las inta@gyride entre las distintas soluciones
qgue pueden existir, las mejores serdn aquellag®mue la convergencia sea mas
rapida, lo que sucedera cuando el nimero de in@E&yjue se deban suponer (y

posteriormente comprobar e iterar) sea minimo.

Por tal motivo se creara una funcion objetivo qweliee cada proceso de

resolucion propuesto de la siguiente manera:

1- Se parte de un entorno en el que todas las vasigoleno conocidasy no
supuestasSe le otorga a la funcion objeti#® un valor inicial, por ejemplo,

igual al nimero de ecuaciones. En el ejemplo mistsarid=O = 3.

2- Se comprueba si la primera ecuaciéon permite, #srde alguna de sus reglas,

modificar el entorno calculando alguna incégnita.

3- Si la ecuacion es capaz de modificar el entanceementa el valor de la

funcidn objetivo aplicando la ecuacion 3.130, gaise termina el proceso.

FO, 000 = FO, 10— pen [3.130]

nuevo

Siendopenel numero de incégnitas supuestas en esta funcion.

4- Se pasa a la siguiente funcién del proceso,&udose a efectuar el paso 2

con la nueva funcién y el nuevo entorno en lugdodéniciales.

A continuacion se muestra como ejemplo el calcedadfuncién objetivo para
tres procesos distintos:fi{-f, -f3}, {f, -f; -fa} y {f, -f; -f}, con las funciones

caracterizadas como en las tablas 3.1-3.3.
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En la tabla 3.4 se muestra la evolucion del entgrrael valor de la funcién
objetivo conforme se van utilizando las ecuaciaiessistema en el orden establecido
por cada proceso de resolucion. La primera filssgmta el entorno inicial, donde
todos los valores estan en estado O (variablesonoc@as y no supuestas) y la

funcidn objetivo vale su valor inicial, en estea8s

Tabla 3.4. Ejemplo de funcion objetivo.
Entorno
Proceso Regla Var. Var. FOunt | AFO | Pen| FOy,
conocidas| supuestas
Entorno o 0 000 0 0 ~-| -| - 3
inicial
fy 1 I 3 0 - 3
fy -f, -2 f; 2 I 3 0 - 3
f 3 I 3 0 - 3
f, 1 I 3 0 - 3
f, 2 I 3 0 - 3
fa 3 1 0 0] 0 1 0 3 10 -1 12
fi 1 S B A 0 - 12
£ f1 2 - - - - - - 12 0 - 12
27 f, 3 |- - -|- - -] 12| o -| 12
f, 4 0O 1 o[ 1 o0 o 3 10 -1 1%
fi 1 - - - - -] 12 0 - 12
fi 2 - - - - - - 12 0 - 12
f] 3 - - - - - - 12 0 - 12
f, 1 I 3 0 - 3
f> 2 S 3 0 - 3
fa 3 O 0o/ 0 1 0o 3 10 -1 12
f3 1 - - - - - - 12 0 - 12
f3 2 - - - - - - 12 0 - 12
f,-fa-fy | 1, 4 0O 1 o[ 1 0 o 3 10 -1 1%
fa 1 1 1 0] 1 0 0 12| 10 22
fi] 1 S e 0 - 22
fi| 2 - - - - - -] 22 0 - 22
fi| 3 1 1 1,1 0 0O 22 10 a4 32
f3 2 R B I ¥ 0 - 12

Para el procesof{ -f, -f3} el valor final de la funcion objetivo es 3 ya glae
funcion f; (la primera que se usa) no es capaz de modificanterno inicial con

ninguna de sus reglas.
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Para el {, -f; -f3} el valor es 12, ya que la funcidp puede modificar el entorno

inicial tanto con la regla 3 como con la 4 supod@énna variable (filas 7 y 11 de la

tabla), pero ld; no es capaz de modificar el entorno que dejarieidnf,.

Finalmente, el procesd,{-f; -f;} tiene un valor de la funcion objetivo de 32 (fila
24), ya qud; calculay con la regla 4f; calculax con la regla 1 ¥, calculaz con la
regla 3. La regla 4 di introduce una iteracion en la variallepor lo que se penaliza

a la funcién objetivo con un valor de 1.

3.6.6.Aplicacién a una caldera de recuperacion de calor
Aplicacion al sistema de ecuaciones en el puntadgeiio:

En la figura 3.20 se muestra el esquema de unagooafion particular de una
caldera de recuperacion de calor de 3 niveles e&dr de un ciclo combinado con
recalentamiento en el nivel intermedio y sus vdeskermodindmicas. Las ecuaciones

que rigen el sistema en el punto de disefio se ranesh la ecuacion 3.131.

Shp: Mg [qhm - hsz) =My [thl - hAZ)

Rc: Mg [(hez - hes) = Mg, [ﬂhu -h 2)

EVie: Mg [(hes - hG4) =Myp [(hAZ - hA3)

SHp: mg |:(h(34 _hes)zmlp [(h,4—h|5)

ECapp 0 Mg [(hes - hGG): Mpp [(hA:% - hA4)

EVe: mg [(hee - hG7): M [(hIS - hIG)

EC,ap 1Mg [(hm - th) =Myp Eﬂhm - hA5)+ Mip [(hus - h|7) [3.131]
EVgp: Mg [(hes - heg) =Mgp [(hBl - hBZ)

ECagp : Mg [(heg - hGlO): Mpp [(hAS - hH6)+ Mip.gp [(hn - hl8)
Lam: h,; =hg,

Div:  Mp,gp =Mp +Mgp

Mez: g [hy, =myp [hy, + Myp [hg

Mez: Mg, =My +Mp
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Shap Rc EV ap Shie

EC
Coal
I

Fig. 3.20. Esquema de una caldera de recupera@oB diveles de presién con

dh Co @
e
ECsap . EVe " o EVer mer ﬁ
P Cuiap
@ @ T A T T 9 J @
T AE

recalentamiento.

Teniendo en cuenta qué; y hg, se conocen de la simulacion de la turbina de

gas, se observa que el sistema tiene 13 ecuacjoB@dncdgnitas. Sin embargo, se

deben también considerar los parametros de disgfisgenumeran a continuacion:

1- Presion en los calderines: permite calcular losreal deha,, his ¥ he; como la

entalpia del vapor saturado.

2- Pinch points: permiten calcular las temperatura&4ieG7 y G9 y por tanto

los valores dégs, hg7 Y heo

3- Approach points: junto con la presién de cada npexmiten calcular los de
has, hie ¥ hg. Teniendo en cuenta que los economizadores llasnB@d
(comun para los tres niveles de presidEG2 (comun para el nivel de alta 'y
el de media) son de doble flujo, la temperaturaelepunto de disefio a la

salida de ambos niveles es la misma y, por lo tas® conocen

h,s = h,; =hg, (utilizando la ecuacion de la laminacionjy, = h,;.

4- Temperaturas de vapor vivo: con ella y con la prese pueden obtenlet; y
h|]_.

5- Temperatura de alimentacion: con ellas se obtibpenhg.
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Una vez considerados estos parametros y las condiide escape de la turbina,
las 18 incognitas mencionada$i{, he1, hea, Ne7, Nas, Na1, Naz, Nas, Nag, Nas, Nas, Nig,

his, he, hi7, hg hg; ¥ hgy) se pueden considerar como datos, ya que el mrabes
resolucion no deberd resolverlas sino que su \d@pendera directamente de dichos
pardmetros y de dichas condiciones. De esa formaisedma lo conforman 12

ecuaciones (la correspondiente a la laminacioraysido utilizada) y 12 incégnitas.

La caracterizacion de las ecuaciones del sistemausstra en el anexo 2. De una
forma muy general, las ecuaciones que rigen el oammiento de la turbina de gas
resuelven los puntos de salida de cada elemestalelda caldera de recuperacion de
calor resuelven, o bien algun punto de gas o Higasto masico de agua o de vapor y,
finalmente, las ecuaciones de los componentesiaelde vapor resuelven o bien los

puntos del vapor o bien los gastos masicos.

A partir de este momento el algoritmo genético erape a proponer los posibles
procesos de resolucion hasta que consiga una bemnaion. La evolucion del
algoritmo genético se ilustra en la figura 3.2Inamse observa la evolucion del valor
de la funcién objetivo del individuo con mayor shly de la media de todos los

individuos de cada generacion.

140

FO
120 -

100 -

80

60 -

40 1

20 + T T T
0 20 40 60 80
Generacion

‘ —&— Valor maximo de la FO —=— Valor medio de la FO ‘

Fig. 3.21. Evolucién del individuo mas sano y daby medio de la funcion objetivo.



Capitulo3: Simulacion termodinamica de plantas deepcia de ciclos combinado$33

En la curva del valor medio se distinguen claraméos 3 algoritmos sucesivos

gue se aplican, y cuyo objetivo es el afiadir didas a la poblaciéon (incorporar
nuevas secuencias genéticas) para evitar la siturdel algoritmo sin haber llegado
al 6ptimo.

El valor maximo alcanzado &© = 129, que se corresponde con el proceso de la
figura 3.22 ya que, siguiendo el procedimiento tleamartado 3.5.5, la funcion
objetivo tiene un valor inicial de 12 (12 incégsitael proceso resuelve las 12
incognitas (lo que supone un aumento del valouteibn en 120) y se itera sobre 3

variables (se penaliza a la funcion objetivo covaior de 3).

Ti2, Mg

Mezcla

a

TGZ

Sb ap
{1
Te1o (:j Mip+gp (:j Tes (:j Tes (:j Tes

ECiaBp Division Rc Ecoap ECaap

Fig. 3.22. Diagrama de flujo del proceso de resotucle la caldera en su punto de
disefio.

En esta figura, las elipses representan a las iec@scque para calcular una
incognita deben suponer al menos el valor de bta.rectangulos representan a las

ecuaciones que directamente resuelven alguna iitadégm introducir ninguna
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iteracion. Las variables que se resuelven soretapératurdsde los puntosT) y los

gastos masicogif).

Como se ha explicado anteriormente, esta metodolagulta especialmente util
cuando el numero ecuaciones del problema varia. [stde ocurrir, en este caso
concreto, por dos motivos: el primero es que sela@iia se quiten componentes a la
caldera de recuperacién, es decir, que la confighmade la caldera varie. El segundo
es que el célculo se realice a cargas parcialesxistiendo entonces parametros de
disefio y debiéndose considerar nuevas ecuaciormesequltan de caracterizar cada

uno de los intercambiadores de calor.
Aplicacion al sistema de ecuaciones fuera de laadioiones de disefio:

En este caso ya no se pueden considerar los paodnaet disefio, por lo que el
namero de incognitas aumenta. Las ecuaciones qadasken para que el sistema se
pueda resolver se obtienen a partir de la caraatgén de la transmisién de calor de

los fluidos en cada intercambiador (desarrolladasl @partado 3.3).

En el caso del ejemplo se afadirdn 11 ecuacionessisstéma 3.131,

correspondientes a los 11 intercambiadores de dallws que consta la caldera.

La figura 3.23 muestra el proceso de resolucioa [gconfiguracion de la caldera
de 3 niveles de presion (cuyo esquema es el degleaf3.20). El sistema de

ecuaciones presenta en este caso 24 ecuacior@geitas. Las variablesi; y tg; se

calculan de nuevo con anterioridad en la simulad&te turbina de gas, mientras que
Taz Tiz, Tis ¥ Te1 Se calcularan posteriormente con el ciclo de v§p@siones en los
calderines y salida del cuerpo de alta de la tardie vapor), por lo que su valor sera

supuesto pero no iterado en la resolucion de ecalde recuperacion. Por otro lado

" Al ser las presiones conocidas, la temperaturaudéquier punto sera funcion de la

entalpia.
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tas Y tig Siguen siendo un dato al ser la temperatura deeatacién constante, por lo

gue no deben ser resueltas.

Sup:Taz,Map Sup:Tiz,Mge Sup:Tis,mip Sup:Tas
Cal:TAl,Tez E> Cal:T|1,Tg3 |:>|:> Cal:Tm,TGS E> Cal:mAp,TGG

Sb ap Rc EV ap Sb p EcCaap

-

> Comprobar BV
(:j iteraciones B
SUp:TAs,T7
.

ECaarp

Sup:Te1,Mep Sup:Tis a
| Mie |<::|| Trs M.t |<:|| T |<::| Cal:Ti2, Tes <:|

Division EC L Laminacién Ev gp Mezcla

Fig. 3.23. Diagrama de flujo del proceso de resétude la caldera a cargas parciales.
Aplicacion a otras configuraciones:

Como se ha dicho con anterioridad, la principataj@nde esta herramienta es que
permite la determinacion de un orden de utilizagi@e resolucion de las ecuaciones
de un sistema no lineal para que sea resueltol poétedo de sustituciones sucesivas

sin necesidad de que el “disefiador” de la configaraintervenga.

La aplicacién a otras configuraciones de la caldégarecuperacion de calor
consiste en afiadir o suprimir del sistema de ecnasilas correspondientes a los
componentes que el usuario introduzca o eliminentrae disefia la caldera. Estas
ecuaciones se afiaden tanto al sistema del pumtisef@o como al del célculo a cargas

parciales.

En el programa de simulacion realizado para esteajp de investigacion la
herramienta se emplea independientemente parateinsi de ecuaciones que rige la
turbina de gas (ya que esta desacoplado) y paisteina que rige la caldera y el ciclo

de vapor en conjunto.
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Finalmente, cabe destacar que esta metodologiaaltsita puede ser utilizada en

otros problemas sin que se requiera un gran esfifeantrariamente a lo que ocurre
con los sistemas expertos, exclusivos para caddepna) siendo la caracterizacion de

las ecuaciones el paso que hay que realizar mdadngamente.
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4. MODELOS TERMOECONOMICOS DE LOS CICLOS COMBINADOS

4.1. Introduccion. Descripcion de los modelos

Como se ha venido indicando en los capitulos améesj en el disefio de los ciclos
combinados no solo es muy importante el estudimddmamico sino también el
economico. A través de un estudio termodinamicpusele determinar cuales son los
factores mas influyentes en el rendimiento delocigl cuales son las principales
fuentes de ineficiencias. Sin embargo, al aumegltaendimiento de un disefio se
suele encarecer el coste. En ese sentido nacedanta de hasta qué punto merece la

pena seguir aumentando la inversion para ganaoemmas de rendimiento.

Como ya se ha indicado anteriormente y como se eeréel apartado de
resultados, la modificacion de algunos de los patds de disefio conduce a
rendimientos termodinamicos maximos mientras quielatros no. En estos ultimos,
sus valores se deben establecer segun criterin&déc Con la introduccion de los
modelos termoecondmicos, aquellos parametros cogue se obtenian maximos en
el rendimiento pueden seguir proporcionando optiteaxnoecondémicos —aunque los
valores con los que se obtengan estos 6ptimosdis@mos— y en aquellos con los
gue no se conseguian Optimos termodindmicos si aBamp alcanzar ahora
termoecondémicos —cuando la ganancia en el rendioniencompense el aumento del

coste—y sus valores se puedan establecer sindetele llegar a limites técnicos.

De ese modo, los modelos termoecondmicos aparecarhgllar un compromiso
entre el rendimiento y el coste y dar respuestacaiéstion anterior. Basicamente, son
una herramienta que se utiliza con el fin de valtwva sistemas térmicos, no sélo

termodindmicamente sino también considerando aspecbndmicos.

Seguidamente se presentan distintas valoracionesomicas que se pueden
realizar con estos modelos y se definen los modidasoste de generacion y de flujo
de caja, que van a ser los que se utilicen entrediajo; posteriormente se comparan

ambos modelos. En el apartado 4.2 se desarrollandetalle los dos modelos
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utilizados. Finalmente, en el 4.3 se muestran lasrghs aplicaciones en las que

pueden ser empleados.

4.1.1.Tipos de valoraciones

Una valoracién econdémica que se puede utilizarl @arapo de la generacién de
energia eléctrica es el coste por “kilovatio iregial’, que simplemente es el cociente
entre la inversion realizada y la potencia de lantal. Este criterio no conduce
necesariamente a buenos resultados econémicosjeyairgg inversion pequefia no
garantiza ni bajos costes de produccion ni grabeesgficios. En la practica so6lo es

utilizado para comparar costes entre plantas dmpiat de diferente tecnologia.

Una segunda valoracion, de mas utilidad, es ebabstproduccion de la energia
(coste por kilovatio-hora producido). Esta ha ganatlicho interés en los Ultimos
afos (Kehlhofeet al, 1999 [1]) debido a la liberalizacion de los measeléctricos;
cuanto menor sea el coste de produccion mas &dl\&ender la energia a la red. El

modelo de célculo del coste de generacion se pgeesarel apartado 4.1.2.

Otro criterio bastante relacionado con el anteff@unque diferente) es la
valoracion del beneficio o del flujo de caja andlla central. La distincién entre este
y el anterior puede llegar a ser confusa y requierestudio detallado (Roviet al,
2003a,b [2, 3]). El modelo se presenta en el agarfal.3 y la comparacion con el

coste de generacién en el 4.1.4.

Estos dos modelos (coste de generacion y flujoaji®) dian sido utilizados en
diversos trabajos, por ejemplo (Kehlhofer, 1999 Hdrlock, 1992 [4]; Valdést al.
2003 [5]; Liszkeet al,, 2003 [6]).

Finalmente, se deben mencionar los modelos de erstgético, a los que se hace
una breve introduccién en el apartado 4.2.5. Aursguebjetivo es el mismo que el de
los anteriores (considerar conjuntamente fact@esddinamicos y econémicos), son
de una complejidad mayor. Esta complejidad lesgatarna gran capacidad para
obtener resultados muy detallados pero tambiérieguun nimero mucho mayor de

datos econdmicos que pocas veces estan dispoeiblagase de disefio.
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4.1.2 Modelo del coste de generacion

Como ya se adelant6 en el apartado 2.3.2, el destgeneracion es el coste de
produccion de la energia y se suele expresa€/lewh. Como se observa en la
ecuacion 4.1, tiene tres componentes: el coste rdertizacion, el gasto en
combustible y el coste de operacion y mantenimjettddas ellas divididas por la

cantidad total de energia generada durante unepooduccion.

Ca + Ccomb + Co—m

o [4.1]

Cawn =

En el apartado 4.2 se describiran con mas detatla una de estas componentes.
Sin embargo de la ecuacion anterior se puede deguej para cada turbina de gas,
los disefios con mayor rendimiento (disefios conmej@r recuperacion de calor de
los gases de escape de la turbina de gas) obtendeamayor potencia med\d/
(ecuacion 4.2) —lo que aumenta el denominador @edacion 4.1- pero su coste de

amortizacionC, también sera mas elevado —lo que aumenta el ndoreta

_ W
SN L 4.2
7=, tPCi 14.2]

Por tanto debera existir un disefio 6ptimo, comolserva de forma grafica en la

figura 4.1.

Crwn

Y

n

Fig. 4.1. Coste de generacion, coste de amortizaci@iversa de la potencia generada

en funcion del rendimiento de la planta.
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4.1.3.Modelo del flujo anual de caja

El flujo de caja en un afio de produccién es, simplge, el balance de los
ingresos y de los costes de la planta durante ¢lieniodo. De ese modo, para un afo

genérico de produccidn se tiene:

B=1-C, -C.ymp~Coorm [4.3]
Los ingresosl] se pueden expresar como:

| =P W [h [4.4]

DondeP es el precio de venta de la energia producida.

Teniendo en cuenta esta Ultima expresion juntolaohl se pueden relacionar

ambos modelos segun la ecuacion:

B=(P - Cpyn) W [h [4.5]

n

Fig. 4.2. Beneficio de la planta, potencia y codéeamortizacién en funcion del

rendimiento del ciclo.
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Con este modelo se puede hacer un razonamientugarel del apartado anterior:
para una misma turbina de gas, los disefios de magdimiento proporcionaran mas
potencia que los de menor rendimiento pero su cdsteamortizacidbn sera mas
elevado. De esa forma existira un disefio con el paie un precio de venta fij@)(

se obtenga un beneficio maximo, como se ilustia éigura 4.2

4.1.4.Comparacion de los modelos de flujo de caja y decde generacién

Al poder definir varios modelos termoecondmicosgsiudio se puede realizar
desde distintos puntos de vista. Si se realizascoptimizacion utilizando cada uno de
los dos modelos propuestos separadamente losasssilserian distintos (aunque

ambos alcanzarian un resultado con alto rendimizuoio coste razonable).

El criterio para la utilizacion de uno u otro mazlsk debe basar en el objetivo de
la optimizacion. Si existe una fuerte competen@ati del mercado eléctrico y es
dificil vender la energia generada se debe minimet&oste de generacion. Esto se
logra equilibrando adecuadamente el coste y lanpitebtenida. Por el contrario, en
un mercado regulado con los precios fijos, donddaed vender la energia, la
optimizacion debe conducir a un disefio econOmictenemas rentable y se debe
maximizar el flujo de caja. En este caso, una raejm el rendimiento, con su
consecuente incremento en la potencia obtenidalepbacer aumentar los ingresos

mas que el coste de amortizacion.

Las ecuaciones siguientes muestran matematicartenliéerencia entre las dos

diferentes estrategias de optimizacion descritas.

Una vez seleccionada la turbina de gas se puedwaafipor lo general, que el
coste final de la planta (la inversion) sera magodisefios con rendimientos mayores.

Los Optimos para cada modelo deben satisfacer:

? i [4.6]
n
deWh =0 [47]

dry
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Considerando la ecuacion 4.5, la derivada del Imoefcon respecto al

rendimiento es:

E:i - A/ :_deWh Y _ N 4.8
= (P~ Cuun) 0 ] == S 6 h (P - Cy ) 370 1 48

Esta expresion evaluada en el punto de minimo deastgneracion (ecuacion 4.7)

resulta:
(Cji_: =(P-C) DC(;_V,\?/ Ch [4.9]

Que es positiva siempre gBe> Cuwh ES decir, cuando el coste de generacion es

minimo, el beneficio sigue creciendo si se aumehtandimiento.

De ese modo, las curvas de la variacion del flejeaja y del coste de generacién

frente al rendimiento deben ser como se ilustria éigura 4.3, donde el maximo flujo

de caja se obtiene con mayor rendimiento que @hminoste de generacién.t 7).

A

Ciwh

N1 n N2

Fig. 4.3. Comparacion entre el beneficio y el costgeneracion.
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4.1.5.Introduccién a los modelos de coste exergético.

Estos modelos se empezaron a desarrollar a partiodafios 60 y 70 con los
trabajos de Tribus, Evans y El-Sayed (Tribus y Byd®62 [7]; El-Sayed y Evans,
1970 [8]). Con los de Tsatsaronis y Winhold (198p,[Frangopoulos (1987 [10]) y
Lozano y Valero (1993 [11]) experimentaron un faatésarrollo hasta convertirse en
una de las herramientas econdémicas mas potentessparplicacidon a sistemas
térmicos.

Su objetivo principal sigue siendo el mismo queée=los utilizados en el presente
trabajo, es decir, optimizar el disefio de los siste térmicos para obtener una alto
rendimiento considerando el coste. Se basan esigaaxion de costes a cada uno de
los flujos exergéticos del sistema. Esta asignas®nealiza de manera analoga al
calculo de flujos de exergia en cada componentsisteima. La ecuacion 4.10 expresa
la aplicacion del Segundo Principio a un componengdquierar del sistema, y la

4.11 expresa su balance de costes exergéticos:

YE.=YE, -(Q-T, ) +W+I, [4.10]
entradas salidas

2.C [E, +Z = Y .C/[E, ~Col{Q+T, ) +C, W [4.11]
entradas salidas

En esta Ultima intervienen tanto los costes de tracion y operacion y
mantenimiento4;) como los costes asociados a los flujos exergétompee pueden ser
costes asociados a las corrientes materi@glesdmo el coste del combustible, el coste
de produccion de cualquier corriente e incluso esoshedioambientales) o costes
asociados a la produccion o utilizacion de potenwaanica €y) o calorifica Cq).

En la practica, la mayoria de los procesos pueelecosnisiderados adiabéticos, ya que

no suele haber un aporte externo de calor sinontgrcambio entre los flujos
(Q=J5=0). Si ademéas se introducen los términos asociados l& potencia

mecanica dentro del segundo sumatorio la ecuaciéday
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Y C,E, +Z = Y C E, [4.12]
entradas salidastW
De este modo se puede observar que el coste flajtizsexergéticos salientes del
componente (incluido el asociado con la produccion o apogeydtencia mecénica)
es mayor que el de las entradas debido por undiadaste del componentg&) y por

otro a las pérdidas exergéticas (la exergia salienmenor que la entrante).

En realidad los componentes o0 unidadeso se tienen que corresponder con
unidades fisicas sino que pueden ser imaginaréasg, facilitar el proceso de célculo.
Del mismo modo los costes no tienen por qué asmiar los flujos exergéticos
completos, sino que puede existir un coste pareohaponente dependiente de la
temperatura y otro para la dependiente de la preki#s unidades imaginarias y la
descomposicion de la exergia las utilizan, entresptFrangopoulos (1987 [10]) y
Lozano y Valero (1993 [11]). Tsatsaronis y Winh¢k®85 [9]) siguen el proceso

fisico y material del sistema en su analisis.

También existen diferencias entre los modelos msims por los distintos autores
en cuanto a qué componente asignar las irrevedsilds externas (como lo son la
temperatura de los gases de escape). Esta cueign importancia ya que el
componente (0 componentes) al que le sean asigreelesra mas fuertemente el

coste del flujo exergético a su paso por él.

Con la aplicacion de estos modelos se obtienestensa de ecuaciones (una como
la 4.12 por cada unidadconsiderada) con el que se pueden obtener losscdstlos
flujos exergeéticos @, Cw y Cq) para cada disefio propuesto. Posteriormente se
optimiza la planta segun algun criterio. Generakmeta metodologia suele ser
utilizada para minimizar el coste derivado de ladpiccion durante un afio (es decir, la
suma de los costes de amortizacién, del combustibike operacién y mantenimiento)
obteniendo a su vez unas especificaciones dadaspdignta o del sistema, aunque el

objetivo de la optimizacién puede ser cualquiera.
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Como conclusion comun a todos estos trabajos, Staakeel gran detalle que se
obtiene en los resultados, ya que permiten corgloswste de cada corriente en cada
punto del sistema. Estas herramientas son sobre rtagy Gtiles, por ejemplo, en
cogeneraciones, trigeneraciones u otro tipo dealaxsbnes industriales, donde es
necesario conocer el coste de diversos productesdi@ y calor, por ejemplo) o para
estimar pérdidas econdémicas en averias. Sin emlsirgon utilizados en una primera
fase de disefio, se deben estimar muchos costesogugeneralmente dificiles de

obtener.

Por otro lado, cuando existe un Unico productojeeptapa de disefio sélo es
necesario asignar el coste de dicho producto.dPo,tel resultado obtenido mediante
los andlisis de coste exergético para el produmtsiderado (por ejemplo, la potencia
obtenida por la planta) y el obtenido con el modgle se propone para este trabajo
conducen a resultados idénticos si el criterio génozacion es el mismo. Sin
embargo, para estos Ultimos son necesarias metiom@snes de costes y, de ese
modo, queda justificado su uso para el trabajosie mvestigacion, a pesar de su

menor alcance en otras situaciones.

4.2. Desarrollo de los modelos

Para la valoracion economica de las centrales,cseh sea el modelo o la
metodologia utilizada, es necesario conocer logesate produccién de la planta. En
este apartado se estudian con mas detalle cadaeutes componentes de dichos
costes y se muestran las ecuaciones que permitealauo. Finalmente se resume
cdmo quedan los modelos del coste de generacioml flWjo de caja una vez

introducidos estos calculos.

4.2.1.Ecuacion de costes

El coste total anual de produccion de una plantaotiencia se expresa como:

CT = Ca + Ccomb + Co—m [413]
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Que como se observa tiene tres componentes, & desamortizacion@y,), el

gasto en combustibl€{,y Y el coste de operacion y mantenimier@g,f).

4.2.2 Coste de amortizacion

El calculo del coste de amortizacidén es uno depésHs mas importantes a la hora
de conocer el coste total durante un afio de pradludéste es un coste fijo que, como
explica Horlock (1992 [4]), se debe recuperar cailla para que al cabo de N afios se
obtenga toda la inversion inicial, actualizadafa &. De ese modo si cada afio se

recupera:
C,=C. B [4.14]

siendof el factor de carga de capital o de anualidad,ahbcde N afios se habra

recuperado:
C-AM+N +C g+ 2 +. . .+C.pl+i)+C.g=C. 1+i)" [4.15]

donde en el primer término de la igualdad aparéagrtantidades recuperadas cada
afo actualizadas al afio N (el primer sumando earitidad recuperada en el afio 1 y
el dltimo la del afio N), y en el segundo términaarape la inversion inicial

(igualmente actualizada). La ecuacion se puedééscr

N .

Y, B+t =c, Qi) [4.16]
i=1

Resolviendo la suma de la serie queda:

1+i)N -1

| =C. [u+i)" [4.17]

Ce LB

Y por tanto el factor de anualidad:

_idp+i)"
'8_(1+i)N -1 18l
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De ese modo, el coste de amortizaci@) € C- [f) depende del coste total de la

instalacion, del niumero de afios de amortizaciéa kadasa de descuento o interés.

El coste fijo de la plantaC¢) se puede expresar a su vez como:

Ce =Cig +Cope +Cgy +C [4.19]

resto

En este apartado se explica codmo se van a estimaoktes de la turbina de gas
(Cro), de la calderaGcro) y del ciclo de vaporQc,). El resto de coste€si) supone
una partida importante del coste total. En él estélnidos el coste del terreno, el de
la instalacion y el montaje mecanico y eléctricms derivados de la ingenieria,
transporte e impuestos. Su estimacion es muy Idificicluso depende de la ubicacion
de la planta. En Kehlhofet al. (1999 [1]) se estima como aproximadamente el 50%
del total de la inversion. Datos de otras fuenfdtala et al, 2001 [13]; Staff report,
2000a [14]) coinciden practicamente con el valoredor (lo estiman en torno al

40%). Para este trabajo se estimara como el 50%odt total.
Coste de la turbina de gas:

Las turbinas de gas son el componente mas estaadaride los ciclos
combinados. No se disefian especificamente paraceadasino que se selecciona la
turbina més indicada de entre las disponibles emeetado. Por tanto, su coste sera el

proporcionado por el fabricante.

Sin embargo estos costes siguen una tendencia hatg, cue depende de la
potencia nominal de la turbina. En la figura 4.4egresenta el coste (datos del afio
2000) de 164 turbinas comerciales de diversas $trzmte coste se presenta tanto en

valor absoluto como por unidad de potencia (cospedfico).

8 La base de datos de las caracteristicas de lisasry sus precios fue obtenida de una
version de demostracion del programa de simulaGi®RRG® (Thermoflow®), con turbinas
de ABB-Alstom, Allison, Ruston-EGT, GE, Siemenstadibishi, Nuovo Pignone, Rols Royce,

Solar, Turbopower y Westinghouse.
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Como se observa, la tendencia del coste es lioealespecto a la potencia. Asi, el
coste especifico es una hipérbola y por tanto dessete (por economias de escala) y

asintotico.

Aunque para el trabajo se podian haber considel@glacostes reales de las
turbinas se decidié utilizar un modelo de regregiara estimarlo. El motivo es que se
desea evaluar la influencia de la turbina de gasdaleel punto de vista
termoecondmico. Para ello es necesario poder madifbs pardmetros de disefio de
la turbina de gas de una forma controlada (aunguarbina de gas obtenida asi no

exista como turbina comercial y, por tanto, suipreo sea real).

La recta de regresion se muestra en la ecuaci@ny4sg representa también en la

figura 4.4.
C.. (M€) = 0.1788W (MW) + 3.0253 [4.20]
70 700
Me 60 y =0,1788x + 3,0253 _# 1 g0 &KW
50 1 500
40 1 400
30 1 300
20 - 1 200
10 1 100
04 0
400
MW
[« CTG(€) - CKW (€kw) ——Lineal (CTG (€) ]

Fig. 4.4. Recta de regresion para estimar el astas turbinas de gas

Finalmente, en la bibliografia se pueden encomthars modelos para estimar el
coste de cada uno de los componentes —compresme®mras de combustion y
turbinas— (Valereet al. 1994a [15]). Como ya se ha indicado anteriormestes son
utiles cuando se desea realizar un andlisis termndegico mediante modelos de coste

exergético.
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Coste de la caldera de recuperacién de calor:

El coste de la caldera tiene varias componentesp @mn la cantidad de material
utilizado (dependiente directamente del tamafiodpsle del disefio, el del desarrollo,
el de produccion y el de la instalacion asi consodigtintos impuestos y transporte de
los materiales (Staff report, 2000b [16]).

Una buena estimacion del coste seria aquella querauen cuenta todos esos
factores. El mas importante es el tamafio de leecaldjue queda bien representado
por la superficie total de intercambio de calor.cBste de los materiales tiene una
relacion directa con el tamafio y dicha superfi@andercambio de calor. El resto de
costes se engloba como parte @g;, en la ecuacion 4.19. Estos también varian,

aungue en menor medida, con el tamafio de la caldera

El objetivo del estudio termoecondémico es sele@idas parametros de disefio
del ciclo combinado. En dicha fase del desarrodiolad planta ain no se conoce el
disefio de la caldera, por tanto es necesario @daamn modelo que permita estimar
su coste sin conocer su disefio. Una vez que secikglan los pardmetros del ciclo ya
se pueden conocer los requisitos que debe curaptialdera. El disefio detallado de
una caldera que cumpla dichos requisitos con um r@faima de intercambio de calor
se convierte en un problema que se desacopla aglinto y puede ser tratado
posteriormente (aunque no es el objetivo de estasiigacion, si se estudia en un

trabajo paralelo en el departamento).

En la bibliografia se pueden encontrar diversosetosdpropuestos por diferentes
autores. Por ejemplo, Attakt al. (2001 [13]) proponen un modelo termoeconémico
para el ciclo combinado desarrollado mediante daales que obtienen de un disefio
de Nuovo Pignone. Para asignar el coste de algelansentos parten de (Staff report,
2000b [16]) y modifican las correlaciones segun dat®s. Para otros componentes
desarrollan correlaciones propias. En lo referenta caldera proponen la siguiente

ecuacion:

06
Cere =170000 ) [Ag J [4.21]
LM

seccione
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Es decir, proponen que el coste de la calderarsgangional aUA”®. El valor de

17000 concuerda en mayor o menor medida con los date se muestran en la tabla
A3.2 del anexo 3, obtenidos del analisis del misrabajo (Staff report, 2000b [16]).
El mayor inconveniente del modelo es que no hastndiones entre las distintas

secciones de la caldera (economizadores, evapesgaobrecalentadores).

Por otro lado, Frangopoulos, Tsatsaronis, Valetmzano (Valeroet al, 1994a
[15]; Frangopoulos, 1994 [17]; Tsatsaronis y Pis394 [18]; Valeroet al, 1994b
[19]) proponen el siguiente modelo de coste paeaaaidera de recuperacion de una

planta de cogeneracion (con un economizador y apaador):
Cere = 365@&)&8 +U O\}8)+1182(]]T1, + 658[]“;’2 [4.22]

Donde el coste se expresa en $, los produddsen $/(kW/K) y los gastos
masicos en kg/s. Se observa que el coste tieneamponente proporcional l3A°?
(que depende de la superficie total de intercambioalor) y otras 2 que dependen del
gasto de vapor y de gas respectivamente. El val@680 de nuevo concuerda con los
obtenidos de (Staff report, 2000b [16]) —que sestmaa en la tabla A3.2 del anexo 3—
para el caso de los evaporadores y economizaduess,ahora usando el exponente
0.8 —columna 6 de dicha tabla—. Se puede obsenetamto el factor dependiente de
los productodJA como los otros dos términos estan muy correladiomantre si y

con el tamafio de la caldera.
Este modelo también ha sido utilizado por Toffoloagareto (2002 [20]).

Franco y Russo (2002 [21]) y Casarataal. (2003 [22]) proponen un modelo
basado en (Staff report, 2000b [16]), en el qusoste es proporcional la superficie de

intercambio de calor:

CCRC = z kec Db\ec,i + z kev Da\ev,i + z ksob DA%ob,i [423]

sob
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Las areas las calculan a partir del prodlgfg considerando siempre los mismos
coeficientes de transmisién de calbh) (para cada tipo de seccion. Hay que advertir
gue en su modelo sélo tienen en cuenta el costendtdrial de las secciones (sin
embargo el coste de la caldera es mucho mayor @oeek del material). Por otro
lado, no consideran la reduccion del coste espedii la caldera con el tamafio (que
es de esperar por economias de escala) ya quenpropoa dependencia lineal entre

el coste y el &rea de intercambio de calor.

En (Staff report, 2002 [23]) se propone una metogial para la estimacion del

coste de distintos tipos de intercambiadores dar.cBicho coste se calcularia segun

la expresion:
Cere =CO Q [4.24]
AT,

Es decir, proporcional al produdtbA. Sin embargo, el valor d& no es constante,
sino que depende del propitA (tamafio del intercambiador). Cuanto mayor sea el
cambiador, menor sei@ En el informe se proporcionan tablas con el vd®rlas
constante€ para diversos tipos de cambiadores (aunque ne@gatos de gas-vapor
ni gas-agua que se utilizan en las calderas dpeeacion de calor) y para distintos
valores ddJA. Se propone una interpolacion logaritmica pakiulo deC dado un
UA.

En las tablas también se indica el valor aproximdddJ segun el tipo de
intercambiador. Se puede observar en ellas qualet deU debe ser constante e
independiente del tamafio del cambiador (indepetedia productdJA). Con esto se
deduce que la disminucién decon el tamafio es consecuencia de las economias de
escala y no de un eventual incrementdJdmon el tamafio. Finalmente, se observa que
el valor deC depende no so6lo del tipo de cambiador y de suftaremo también de
las presiones y temperaturas de trabajo y de lidofi que circulan por él (ya que

todos estos factores influyen también sdlyye
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Finalmente, el programa GTPRO ® hace una estimdoi@ada en el siguiente

modelo:

C
CCRC = (CO + mj LA [425]
2

Aunque en la documentacion del programa no apaslecalor de las constantes,
se puede observar gque el coste depende del anei@idambio de calor y que también
tiene en cuenta la reduccién del coste por ecorsodeizscala (el segundo sumando es

menor cuanto mayor sé.

Una vez analizados todos estos modelos, se pragpan@eel trabajo presente la

utilizacién del siguiente:

Cere = DO Koo WA +> K, WA +> K, [UAZ [4.26]

econ evap sob

Donde los valores de los costes especifiBds¢€ obtienen de (Staff report, 2000b

[12]) tabla A3.2 del anexo 3. Sus valores se egores la tabla 4.2.

En la tabla se observa que para el caso de caldernpaso Unico, como su disefio
es igual al de las tradicionales excepto que metiecalderin, la constankede los
intercambiadores que trabajen a baja temperatucmrssiderard igual que la de los
economizadores mientras que la de los de alta tatopa se considera igual que la de

los sobrecalentadores.

La razon por la que se estima el coste en funcédprdductdUA de cada seccion
se fundamenta en que se desea estimar el costedentiisefiar la caldera y por tanto

el coste no puede depender del area, ya que éstddmo se conoce.

Por otro lado, el exponente 0.8 —usado en (Vadral, 1994a,b [15 y 19];
Frangopoulos, 1994 [17]; Tsatsaronis y Pisa, 198})+ corrige el coste total para
tener en cuenta la disminucién del coste especifieola caldera debido a las

economias de escala.
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Finalmente no se considera la influencia de laiqmede trabajo, ya que no se

tienen datos suficientes para estimar su influepeidemas no ha sido considerada en
ningiin antecedente (en el caso concreto de calddeasiclo combinado o

cogeneraciones).
Coste de la turbina de vapor:

Las turbinas de vapor son maquinas que no estadestandarizadas como las de
gas. En el mercado no existen tantos modelos yapto la estimacion de su coste es
dificil de obtener. Sin embargo es de esperar gperttia de la potencia al igual que
las turbinas de gas (figura 4.4). Para este trabajoealizaron diversas pruebas con
una version de demostracion del programa GTPRO ®.dEho programa la

estimacion se realiza mediante el siguiente modelo:

Cp = [CO +ﬁ} W [4.27]

C, +W

En la documentacion del programa no se proporognelor de las constantes.
Ademas, las limitaciones de la version demostragi@piden una extraccion masiva
de resultados de forma que se puedan estimar suresaSin embargo si se pudo
extraer una relacion lin€afsimilar a la de la ecuacion 4.20 para las tubite gas),

que sera la que se emplee para este trabajo:

C,, (M€) = 0.1150W (MW) + 275 [4.28]

° Los datos utilizados para obtener la expresiémsestran en el anexo 3.
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4.2.3.Gasto de combustible

El gasto en combustible es un coste variable, yadgpende directamente de la

cantidad de energia producida. Se expresa enuiesig ecuacion:

Ceomp = F O [PCI [h [4.29]

El precio del combustible se rige por la ley deflarta y la demanda y, por tanto,
es variable a lo largo del afio. Se puede obtendiveesas fuentes. Para este trabajo
se consider6 como precio base (aunque se realitamdvién analisis en los que se
estudia su influencia en el apartado 5.3) el pablicen el BOE (que se modifica
mensualmente) como maximo para gas natural dearso materia prima. Su valor
para octubre de 2003 era de 0.643Vh.

El gasto masico de combustible depende de la midéngas seleccionada y de su
punto de funcionamiento, el poder calorifiédC{) también depende del combustible
y, finalmente, el nimero de horas de funcionamieaitafio se suele estimar entre
6000 y 8000. En el apartado 4.2.5 se reunen todtss esalores junto con los

utilizados para el calculo del coste de amortizacio

La ecuacion 4.29 se puede expresar también como:
C.n=F M [4.30]

Donde se observa claramente su caracter variableldeir, dependiente de la
produccion) y ademas se observa la influencia eleflimiento de la planta; si dos
centrales producen la misma energia eléctricaastbgen combustible serd menor en

la de mayor rendimiento.

4.2.4.Coste de operacion y mantenimiento

Como se indic6 en el capitulo 2, el coste de of@macmantenimiento incluye los

gastos que se derivan del propio funcionamientaadentral y de su mantenimiento.
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Se compone de una parte fija y otra variable. lapmnente fija la suelen conformar

los costes administrativos, seguros, parte del enémiento y los gastos de personal.
Por otro lado, en la componente variable aparexendste derivados de la operacion,

el mantenimiento y las reparaciones o revisionas,dgpenden de la produccion.

No es sencillo calcular de manera precisa estoes0Sin embargo se puede
estimar el total como una fraccién del coste to&lla planta durante un afio de
produccion. Esta fraccion en las centrales térmscede ser el 10% (Naugthen, 2003

[12]). De ese modo se puede expresar como:

C,, =01[C, =01C, +C_,,+C, ) [4.31]
Y por tanto:
01
C, ,=—Uuc, +C 4.32
o-m 09 EQ a comb) [ ]

Esta estimacién sigue siendo congruente con supareentes fija y variable, ya

gue se pueden expresar dichas componentes como:

0.1
o-m fija =—= |:Ca
09

01,

o-mvariable
09

C
[4.33]
C

comb

Que son fija y variable respectivamente.

4.2.5.Estado final de los modelos

En este apartado se resume el estado final deddslos termoecondémicos que se
van a emplear en este trabajo. Se muestran, erafaentabla, las expresiones
matematicas y el valor por defecto de las constagie se van a emplear, aunque se

haran andlisis en los que se modifiqguen algunosigdlores.
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Tabla 4.1. Expresiones de los modelos termoecom&mic

Modelo del coste de generacién Modelo del flujzdia
C;

Ckthﬁ B=1-C;

CT = Ccomb+ Ca + Co—m | =P-W-h
th
C:comb =F ﬂ,\ln_ Ca = CF',B Co-m = O.l'CT
Cr = Cqg+ Ceret Cry [ [ﬂ1+ i)N
Cresice=0.5- =-—_x J
+Cresto e 0.5 b (1+i) -1

CTG = C:1TG NVTG + C:ZTG

CCRC:ZKech 0(.:8+ZKeva 0\./8-'-2:Ksobm'J O(ﬁ)

econ

evap sob

Crv =Ciry WV, +Cyyy

Tabla 4.2. Valores de los pardmetros y constac@somicas

Parametros econémicos

Valores de las constanies deodelos

h = 7000 (horas/afio)

Kee = 2500 €/(kW-KJ9)

Cl TG — 01788(W/MW)

P = 3.89 (€/kWh)

K., = 4000 €/(kW-KJ)

Cg TG — 3.0253 ('\E)

F = 1.30 (€/kWh)

Kion = 8000 €/(kW-KJ?)

Civ=0.115 (MEIMW)

i=0.10"

Ksc,baja T= 2500 €/(kW K?B)

C2 V= 2.75 (NE)

N = 15 (afios)

Ksc,altaT = 8000 €/(kW Kyg)

* Los valores seleccionados son los habitualesosnettudios de este tipo, si bien
estan del lado conservador ya que el nimero des ljpra trabaja una central de base
es mayor a 7000h, la tasa de interés suele serrnu=iol0% y el periodo de

amortizacion puede llegar hasta 25 afios.
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4.3. Aplicaciones

En este apartado se presentan las posibles apliegcide los modelos
termoecondmicos, es decir, qué tipo de estudidisesu optimizaciones se pueden
realizar con ellos. Esta presentacion se realiZartea tedrica, pero con ella se da pie
al capitulo de resultados y se justifica el pordada obtencion de cada uno de ellos.
Como se vera a lo largo del apartado, estos amahbgnbién son la base de la

metodologia de disefio propuesta a partir de ledtael®s obtenidos.

4.3.1.Influencia y optimizacion de los parametros de fiiisdel ciclo combinado.

En el capitulo 2 se presentaron los parametrossaéial mas importantes de los
ciclos combinados, relacionados con el ciclo de Fasaldera de recuperacion y el

ciclo de vapor.

El estudio termodinamico de estos parametros, e, da influencia sobre la
potencia y el rendimiento del ciclo principalmengela cuantificacion de las
irreversibilidades, ha sido desarrollado desdeoatienzo de los ciclos combinados.
Por tanto, las tendencias que hay que seguir @isefio para aumentar el rendimiento
de la planta son, en principio, conocidas o detabies. Sin embargo, como también
se ha expuesto puntualmente durante el desarr@ldadtesis, el aumento del
rendimiento suele implicar inversiones mas alt&s yiecesario llegar a una solucién

de compromiso.

Al contrario que en la mayoria de los analisis talimamicos, los analisis
termoecondmicos no presentan a simple vista temmkendaras y es necesario
evaluarlos para adquirir dicho conocimiento. Defesaa, un primer analisis muy Util
en el disefio de este tipo de plantas es estudimflleencia de los parametros de
disefio sobre los resultados econdmicos o termoetion$, para seleccionar los

valores que mejor resultado otorguen.

En el caso de la turbina de gas, al ser un elentant@standarizado, no tiene
sentido “barrer” el valor de cada uno de sus pat@siee disefio. Sin embargo, si es

muy Util hallar las tendencias que se obtienen doizse modifica el tamafio de la
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turbina y cuando se varia temperatura de escapel primer caso los analisis se
centraran en la variacion del gasto masico de Airaque variando este parametro no
son de esperar grandes variaciones en los ressitadoodinamicos, si caben esperar
cambios en los resultados econdémicos debido a desoenias de escala de los
componentes. En el segundo caso, el aumento detatapm de los gases de escape
puede venir provocado por distintos factores, peiacipalmente por la temperatura
de entrada en la turbina y por la relacién de cesipn. Es de esperar que estos
parametros determinen qué tipo de configuracion eisda caldera de recuperacion.
Por otro lado, también es interesante evaluardadencias cuando se aplican las
diferentes tecnologias que se han comentado ecefmitulos anteriores (combustion
secuencial, refrigeracion con agua-vapor del digovapor e incluso el uso de ciclos

regenerativos).

Por lo que se refiere a los parametros de disefla daldera de recuperacion, se
debe destacar la gran flexibilidad que tiene edfihslor a la hora de elegirlos, ya que
este componente se disefia “a medida” para el drio.este motivo no es sélo
interesante sino necesario analizar la influenaimeslos resultados termoecondmicos.
Esta influencia a priori es muy dificil de aprecigor ejemplo, se sabe que la
reduccion del pinch point aumenta el rendimientbaielo y el coste, pero no se
puede estimar qué tendencia sera mas importantedgpendera o no de otros
pardmetros (como la presion del calderin, la teatpea de entrada de los gases a la
caldera o del numero de niveles de presion y dedeuéllos se esté modificando). En
este caso es muy posible que todos los parametralisdfio influyan entre si y su
estudio debe ser muy detallado. Por otro lado,texxisumerosas configuraciones
distintas (incluso mas que en el caso de la turbagas) que deben ser analizadas
(que incluyan o no recalentamiento, distintos mgeale presion y configuraciones de

los intercambiadores de calor, presiones sup@asitetc.).

Finalmente, los restantes pardmetros del cicloap@vno se analizaran (los mas
influyentes derivan del disefio de la caldera) ya sw valor se suele determinar en

base a criterios técnicos (temperatura de alim@magpresion del desgasificador o
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extracciones). Un caso aparte seria la presiormdensacion, pero como también se
ha dicho ya, en esta investigacién su valor se mpmomo dato y no se estudia el

disefio del condensador.

Con todos estos analisis se pueden conocer y detgrtas tendencias que se
deben seguir en el disefio de la planta segun lssnumdelos termoecondémicos
propuestos, aunque muchas veces dependerdn delpaggmilar y no se podran
generalizar los resultados obtenidos (cuestion tqogbién ocurre en los estudios
puramente termodindmicos). Sin embargo estos @na@liesentan carencias en dos
aspectos. Uno deriva de la multitud de configuraesoposibles y serd analizado en el
apartado 4.4.3. El otro es el estudio termoecormaiccargas parciales, que se

desarrolla en el siguiente apartado.

4.3.2.Aplicacion al estudio a cargas parciales. Curvadderta

El estudio termoecondémico de los parametros ddidipermite tomar decisiones
relativas al disefio del ciclo. Sin embargo, duraeiteiclo de vida de la central, el
punto de funcionamiento muchas veces no seré ehabcuando la planta trabaja a
carga parcial). De ese modo, es necesario, tantogpaisefio del ciclo como para su
operacién, conocer su comportamiento termoeconémialas las cargas en las que

se pueda utilizar.

Desde este punto de vista se consideran interesdoseestudios. El primero de
ellos seria conocer el comportamiento de la centrahdo trabaja a cargas parciales.
El segundo seria comparar las distintas configonesi y tecnologias disponibles. En
esta ocasion se debe poner especial atencion dedaslogias desarrolladas para
mejorar la operacién a carga parcial (como lasinagbde gas con compresor de
geometria variable o las configuraciones con vdtidsinas de gas y un solo ciclo de

vapor).

Estos estudios se deben elaborar con los dos nsodelonoecondémicos
propuestos. EI modelo del flujo de caja permitealdster cuél es el rango de

potencias en el que la planta es rentable y ptarito su utilizacién es muy util en la
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fase de disefio del ciclo. Por otro lado, el modkibcoste de generacion permitira
establecer las curvas del coste de produccién eedegia y el precio de venta a partir
del cual se debe parar la produccion, asi comoutaacde oferta. Es, por tanto,

especialmente til en la operacion de la central.

4.3.3.Andlisis de inversiones

Como se ha introducido en el apartado 4.4.1, del@bdagran ndmero de
configuraciones de disefio posibles, el analisimaeconomico con los modelos
propuestos introduce cierta incertidumbre cuandoogeparan entre si las distintas
configuraciones de la caldera y del ciclo de vdderlas turbinas de gas no, ya que su
coste si es conocido). Aunque estas comparaciaeiep efectuarse, los modelos son
especialmente fiables cuando se comparan cicl@dgicon distintos parametros de
disefio o distintas condiciones operativas, penpiesglen precision cuando “salta” de

una configuracion a otra debido a la dificultacedeontrar datos economicos reales.

En la practica, ademas, las empresas productoresetgia encargan el disefio de
las plantas de potencia a los fabricantes. Estuscéates responden proporcionando
sus disefios como proyectos “llave en mano”; eg,defgrtan una potencia con unas
especificaciones de rendimiento y un presupuestermdaado. De ese modo, lo
interesante para el productor de energia es saldna se puede incrementar la
inversion en una planta para mejorar el rendimiemana cantidad dada sin que los

resultados econdmicos se vean reducidos.

Kehlhofer (1999 [1]) propone una metodologia paralwar la inversion de las
centrales que permite, ademas, estudiar la viakilide reconvertir centrales de
tecnologia antigua a ciclo combinado. Esta metafdalqpuede ser adaptada (y
ampliada al uso de los dos modelos termoecondngigesse utilizan en este trabajo)
para poder solventar los problemas anteriores. Bdtgptacion se desarrolla a

continuacion.

Para el caso del modelo del flujo de caja, un atonele la inversion sera

aconsejable siempre que el beneficio de la plameet disefio de mayor rendimiento
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sea mayor. El valor limite del incremento de laehsidn viene determinado por la

siguiente ecuacion:
Bl = Il _Cal _Ccombl _Co—ml = I2 - Caz _Ccombz _Co—mz = Bz [434]

Donde el subindice 1 se corresponde con el disefimahor rendimiento y el 2

con el de mayorr/n. > 1).

Si se supone fija la turbina de gas (se comparmedites configuraciones del
ciclo de vapor y de la caldera) y suponiendo muyp<al coste de operacion y
mantenimiento (o incluyendo su parte fija dentrd cleste de amortizacion y la

variable en el gasto de combustible), la expreandarior se transforma en:

Co=Cutly E@'%l —1j [4.35]

Por otro lado, al ser la turbina de gas la mismeusaple la siguiente expresion:

2 Ve 1, [4.36]

y, por tanto, la ecuacion 4.35 se puede escriloitoco

C,,=C, +1, E@”%l —1) [4.37]

Finalmente:
Cu=Ca b f1i) 28
Ca Ca M

En esta Ultima expresion se observa que el aumantoorcentaje del coste de
amortizacioén (y, por tanto, de la inversion) pusde a lo suma,/C, ; veces mayor

gue el aumento del rendimiento en porcentaje (eaneko 4 se muestra un ejemplo
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completo donde se pueden encontrar datos parasorcoacreto). Si el aumento de la

inversion es menor, el disefio con mayor benefisigbifydice 2) sera mejor en

términos econdmicos.

Para el modelo del coste de generacion, la ecuagjdivalente a la 4.34 seria la
siguiente:

Cal + Ccombl + Co—m 1 Caz + Ccomb2 + Co—m 2
Cowne = = = Cwnz [4.39]
W, [h W, [h

Al igual que antes, si se utiliza la misma turb@f&gas en los dos disefios, se

despejaC, 1y C,2 Y Se restan se obtiene:
Caz = Ca = Chwre W, th = Cppyg W, Th=Cypyg LW, ~Wy) [h [4.40]

Teniendo en cuenta la ecuacién 4.36:

CaZ_Cal :CkWhl wvl[h[E’]Z _”lj [441]

Ca Ca M

En este caso, el aumento en porcentaje del costla dieversion puede ser
Cowre WV, [h _ .
- veces mayor que el aumento del rendimiento ereptaje. Este factor

al
es ligeramente menor que el anterior ya beeC,wiyW-h por lo tanto, el aumento

maximo en la inversidn podra ser también ligeraméarferior.

4.3.4 Variacion del precio de combustible y tasacion earisiones de CO

Otra aplicacion de gran interés de los modelos deoondémicos consiste en el
analisis del precio del combustible. Con €l se puestimar la variacion del coste de
produccion ante eventuales cambios del precio delbastible. Sera interesante
cuantificar la diferencia que existe entre las f@arcon mayor o menor coste fijo. Del

mismo modo se puede establecer la viabilidad gkéalata (analizando el beneficio) o
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estimar cuando debe ser parada la produccion astesubidas del precio del

combustible.

El analisis de las tasaciones por emisiones de $e@a analogo ya que, si no
existe ningun tipo de confinamiento o captura deD,,Clas emisiones son
proporcionales al consumo y, por tanto, el resoltad una subida del precio del

combustible.
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5. RESULTADOS

El capitulo de resultados se divide en cinco suthapas. En ellos se estudia en
primer lugar la influencia de los parametros defiisdel ciclo de gas y de la caldera
de recuperacion sobre el comportamiento del ciaiobinado, tanto desde el punto de
vista termodindmico como economico. Posteriormesgemuestran los resultados
obtenidos de la simulacion a cargas parciales pegadistintas configuraciones

seleccionadas.

Para evaluar la robustez de los resultados obtersdorealiza un analisis de
sensibilidad frente al precio del combustible, tdgeainterés y otros factores que
siempre se han considerado como fijos. Posteridemean el cuarto apartado se
propone una metodologia destinada a la ayuda de&fdi de plantas de ciclo
combinado, que sintetiza las directrices a segeuis las tendencias obtenidas y
estudiadas hasta el momento. Finalmente, el Uldpartado es una validacion del

programa de simulacion con datos de ciclos yalada en Espafia.
5.1. Andlisis de los parametros de disefio

5.1.1.Pardmetros de la turbina de gas

El estudio de los parametros de disefio comienzdopade la turbina de gas. El
objetivo de este estudio es conocer la influeneidod principales parametros de la
turbina de gas sobre las prestaciones del ciclobo@wdo y sus resultados
economicos. De ese modo se podra determinar qé dep turbina seleccionar
atendiendo a las necesidades de potencia dondessa thstalar el ciclo combinado,

que serd la primera decision de gran relevancé disefio de la planta.

El estudio se realiza simulando el ciclo en su @umminal —a plena carga— pero
modificando los principales parametros, que sayasto masico de aire, la relacion de
compresion y la temperatura de entrada a la turhios resultados que se obtendran
seran la potencia y el rendimiento cuando se ttat@nalisis termodinamicos y el

coste y el flujo de caja cuando trate de anaksimoeconémicos.
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Resultados termodindmicos de la turbina de gas

Como resultados del estudio termodindmico de lbirtarde gas se muestran el
rendimiento y la potencia de dicha turbina cuandonwodifica la relacion de
compresion y la temperatura de entrada a la turbhiveresultados obtenidos, que son
los clasicos en estos ciclos, se muestran frelatéeanperatura de escape de la turbina,
lo que se considera importante porque, como se wds adelante, es uno de los

principales factores que afectan al rendimienttadmldera de recuperacion de calor.
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Fig. 5.1. Rendimiento de la turbina de gas en fumcie la relacién de compresion y

de la temperatura de entrada a la turbina.
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Fig. 5.2. Trabajo especifico de la turbina de gasfuncién de la relacion de

compresion y de la temperatura de entrada a lanturb



Capitulo 5: Resultadosl 71

La figura 5.1 muestra el rendimiento una turbinayde de ciclo simple y la 5.2 el
trabajo especifico frente a la temperatura de esdaps valores de la relacion de
compresion y de la temperatura de escape utilizeglosodifican dentro de los rangos
usuales, aunque se pueden encontrar relacionesmprasion y temperaturas de
combustion mayores. La razén de acotar el domirivatiacion de los pardmetros
radica en que, ademas de que los resultados sdactpenente conocidos, se
seleccionan de forma que todas las configuracipnedan ser simuladas en todos los
puntos del dominio y no se den combinaciones geswatln a ciclos combinados

“imposibles” debido a muy altas o muy bajas temjueas de entrada a la caldera.

Se representa el trabajo especifico ya que el gadtico es un factor de escala
que no interviene en los resultados termodinamiCosno era de esperar, en ellas se
observa que tanto la potencia como el rendimieietadén a alcanzar un maximo
cuando se varia la relacion de compresion. Ensal dal rendimiento se observa que,
para 1200 K y 1300 K de temperatura de entradatarlténa, el maximo se alcanza
dentro de los valores estudiados, mientras queyanes temperaturas el maximo se
encontraria con mayor relacién de compresion. Ecasb del trabajo especifico se
observa que el madximo se encontraria con menccidelale compresion. Por otro
lado, en el caso de la temperatura de entradat@b@ma, se observa que tanto el

rendimiento como la potencia y la temperatura dagesaumentan con ella.
Resultados termodinamicos del ciclo combinado

Los siguientes resultados que se muestran somimsspondientes a la simulacién
de los ciclos combinados. Estos dependeran de mdigooacion de la caldera
seleccionada. A continuacion se muestran resultpds configuraciones de 1P, 2P,
2PR y 3PR (definidos en el apartado 2.2.3). Logmpatros de disefio de la caldera
permanecen fijos ya que de lo que se trata estddiasla influencia de los de la
turbina de gas. La optimizacion de los paramet@siadcaldera se realiza en el
apartado 5.1.2 y, como se vera, no son tan inflegean comparacion con los de la
turbina de gas, por lo que queda justificado quenprezcan constantes en esta fase

del estudio.
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Para la configuracion de 1P los parametros de disefi los siguienté

Tabla 5.1. Parametros de disefio del ciclo 1P

Parametro Valor
P (bar) 42
PP (K) 3
AP (K) 2
Tsa (K) 800

Los resultados, al igual que antes, se muestraiurenon de la temperatura de

escape de la turbina de gas, y los pardmetros gueardan son la relacion de

compresion y la temperatura de entrada a la turbina

Ciclo 1P
0.60

0.58 -
0.56 -
0.54 -
0.52 -
0.50 -
0.48 -
0.46 -
0.44 -
0.42 -
0.40 -
0.38 \ \ \

ncc

TentTG

500 600 700 800

TescTG (K)

900 1000 1100

Fig. 5.3. Rendimiento del ciclo 1P en funcién derdéacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradéuadima.

19 Estos parametros son los obtenidos para alcamzarinimo coste de generacion si se

utiliza la turbina de gas que se muestra en latal. Los parametros de disefio de las tablas

5.2-5.4 son nuevamente los 6ptimos para la mismhénaude gas, pero con las CRC distintas.



Capitulo 5: Resultadosl73

Ciclo 1P
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700 -
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400 -

wee (KWi(kg-s™)

300 -

200 +

100 T T T T T
500 600 700 800 900 1000 1100
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Fig. 5.4. Potencia especifica del ciclo 1P en famcle la relacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradéuadima.

La figura 5.3 muestra el rendimiento del ciclo.dBserva que es posible encontrar
un rendimiento optimo variando la relacion de casfin, y que cuanto mayor sea la
temperatura de entrada a la turbina, dicha relad@ocompresién debera ser mayor.
Este comportamiento es similar al de la turbinayae aislada, si bien el rendimiento
del ciclo combinado es notablemente mayor y adesh&saximo se encuentra con
menor relacién de compresidn. Este hecho se dejue @l disminuir la relacién de
compresion aumenta la temperatura de entradaadara (a igualdad de temperatura
de entrada a la turbina), lo que favorece la praiducde vapor. De ese modo, la
tendencia es similar a la de la turbina de gasy desplazada hacia la derecha en el
eje de temperaturas. Por otro lado, se observeelguendimiento del ciclo siempre

aumenta al elevar la temperatura de entrada ade&u

En la figura 5.4 se representa el trabajo especifiel ciclo combinado (en
relacion al gasto de aire de la turbina de gas)jjue el efecto del gasto masico se
puede considerar como un efecto de escala, quenfhoyd en los resultados
termodindmicos. El resultado mas destacable edagpetencia del ciclo combinado

siempre aumenta al aumentar la temperatura de eestiapa turbina de gas. Este
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aumento es mayor cuando se modifica la temperaterantrada a la turbina que

cuando se modifica la relacion de compresion.

Las figuras correspondientes a otras configurasiosen muy similares. A
continuacion se muestran dichas figuras y los pen@® de disefio de la caldera de

cada una de las configuraciones.
Para la configuracion 2P los parametros de disefidcs siguientes:

Tabla 5.2. Parametros de disefio de la configura&ion

Parametro Valor Pardmetro Valor
Pap (bar) 90 Re (bar) 5
PPx (K) 10 PRe (K) 10
AP (K) 3 APz (K) 5
Tsa, ap (K) 795 | DTep (K) 20

El rendimiento y la potencia especifica de la @@ muestran en las figuras 5.5
y 5.6.

Ciclo 2P
0.62

0.60 -
0.58 ~
0.56 ~
0.54 1600K
0.52 -
0.50 ~
0.48 ~
0.46 -
0.44 -
0.42
0.40 ‘ T T T T

500 600 700 800 900 1000 1100

TescTG (K)

p
26 23 20 1714

ncc

Fig. 5.5. Rendimiento del ciclo 2P en funcion derdéacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradé&uadima.
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Ciclo 2P

800
L
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500 +

400
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300 A

200 +
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Fig. 5.6. Potencia especifica del ciclo 2P en fimcle la relacion de compresion de la
turbina de gas y de la temperatura de entradéauadima.

En el caso de la configuracién 2P, los resultadossimilares a los de la 1P, pero
se observa que, en comparacion con éste, la patebténida en cualquier punto es

mayor y, por tanto, también el rendimiento.

Las tablas 5.3 y 5.4 muestran los parametros @éiadide las configuraciones 2PR

y 3PR.

Tabla 5.3. Parametros de disefio de la configurazidt

Parametro Valor Parametro Valor
Pap (bar) 63 Br (bar) 5
PP (K) 9 PR (K) 10
APxp (K) 25 ARsp (K) 5

Tsal, AP(K) 800 Tsal, BP(K) 700

Tabla 5.4. Parametros de disefio de la configure@fidt

Parametro Valor| Parametrp  Valor Parametro Valor
Pap (bar) 130 | R (bar) 25 | Bp (bar) 5

PP (K) 14 | PR (K) 10 | PRp(K) 10

AP (K) 2 |APs(K) 5 | AP (K) 5

Tsal, AP (K) 790 Tsal, P (K) 700
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En el caso de las configuraciones 2PR y 3PR, eliméanto sigue aumentando

(en ese mismo orden). Las figuras se muestrantaaanion.

Ciclo 2PR

0.62
0.60 +
0.58
0.56 -
0.54 ~
0.52 ~
0.50 ~
0.48 ~
0.46
0.44
0.42
0.40

ncc

500 600 700 800 900 1000 1100
TescTG (K)

Fig. 5.7. Rendimiento del ciclo 2PR en funcién derdlacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradéuadima.

Ciclo 2PR
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700 - o 1.2
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2
< 500 1
=
< 400 |
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= 300
200
100 T T T T T
500 600 700 800 900 1000 1100

TescTG (K)

Fig. 5.8. Potencia especifica del ciclo 2PR enifimde la relacion de compresion de

la turbina de gas y de la temperatura de entrda&uabina.
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Ciclo 3PR
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0.60 | o
0.58 2623 90

0.56 T4
0.54 -
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0.48 -
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1600K
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Fig. 5.9. Rendimiento del ciclo 3PR en funcion derdlacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradéuadima.

Ciclo 3PR
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p
14

700 | 4 S
2 600 |
»
g 5001
B
é 400 ] TentTG
3
S 300
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Fig. 5.10. Potencia especifica del ciclo 3PR erifimde la relacion de compresion

de la turbina de gas y de la temperatura de en&réa#urbina.

En las graficas de la configuracion 3PR se puederghr que el ciclo combinado
gue se debia instalar con una hipotética turbingadeque trabajase con una relacion
de compresion de 26 y una temperatura de entrdauebina de 1200K no ha podido
ser simulado, ya que la temperatura de entradacaldera es demasiado baja y la

distribucién de temperaturas a lo largo de la calde recuperacion seria imposible.
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Resultados econémicos

Una vez obtenidos los resultados termodinamicosigeliente paso es utilizar el
modelo termoecondmico para poder estimar el castaraduccion o el flujo de caja
de la central. A continuacién se presentan loslteetns para la configuracién 1P de
una forma muy similar a los del estudio termodirdmilLa discusién de estos
resultados se realiza muy someramente ya que nedangsl se muestran en graficas
mas completas que aportan mayor informacion. Revadlémas configuraciones los

resultados son muy similares.

Ciclo 1P

0.054
0.052 |
0.050 |
0.048 |
0.046 |
0.044 |
0.042 |
0.040 |
0.038 |
0.036 | m, =300kg/s
0.034 |
0.032 |
0.030 T T T T T

500 600 700 800 900 1000 1100

TescTG (K)

Ckwh (€)

m, =100 kg/s

Fig. 5.11. Coste de generacion del ciclo 1P enifunde la relacién de compresion de

la turbina de gas y de la temperatura de entrdaauabina.

En la figura 5.11 se muestra el coste de generatdda planta al modificarse los
parametros de la turbina de gas. Las tendenciagial la relacion de compresion y la
temperatura de entrada a la turbina son las esperad decir, variando la relacion de
compresion se puede hallar un minimo coste, memjue éste disminuye siempre
gue se eleve la temperatura de entrada a la tubaratro lado se observa que cuanto
mayor sea el gasto masico de la turbina de gadeeads cuando la planta sea mayor—,

el coste de produccion serd menor.
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Se pueden obtener resultados anélogos para eldéuf@mja. Estos se muestran en

gréficas diferentes para cada gasto masico decaireel fin de ganar claridad en las

figuras.
Ciclo 1P
2
m, =100kg/s
1 A’p’/
26 2320 1714

g 0 Il Il | W | ZGOOK}
2

-1 4

2

-3

500 600 700 800 900 1000 1100
TescTG (K)

Fig. 5.12. Flujo de caja del ciclo 1P en funcionlaeelacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradatarléna para un gasto de aire

m, =100kg/s.
Ciclo 1P
8
p
6 1 20 1714
26 23
1600K
41 m, =300 kg/s
(™) | 500K
Y 2 /
Q o 1 1 i t 1
entTG
2] 1300K
-4 - 1200K
-6
500 600 700 800 900 1000 1100
TescTG (K)

Fig. 5.13. Flujo de caja del ciclo 1P en funcionlaeelacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entradatarténa para un gasto de aire

m, =300kg/s.
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Ciclo 1P
25

20 ~ p
15 m, =700 kg/s

10 ~

FC (M€)

1200K

500 600 700 800 900 1000 1100
TescTG (K)

Fig. 5.14. Flujo de caja del ciclo 1P en funciénlaeelacion de compresion de la

turbina de gas y de la temperatura de entrada tarlténa para un gasto de aire

m, =700kg/s.
Seleccion de la turbina de gas

La simulacion de la turbina de gas en su punto nahtionseguida por el modelo
termodindmico se considera muy precisa, al congastila aplicacién de balances de
masa y energia y haberse considerado evoluciongsentropicas del flujo en las
maquinas y el calor especifico dependiente dentgéeatura y de la composicion de
los gases. En lo referente al modelo termoecondésgécdebe tener en cuenta que la
estimacion del coste de la turbina se realiza meglika regresion de costes reales de
turbinas existentes en el mercado (de cataloga))gpque se puede suponer dicha
estimacion correcta. Esta se realiza exclusivamemtincion de la potencia nominal
de la turbina de gas, es decir, sin considerar esi&l valor de los parametros de
disefio. Sin embargo existen humerosas combinacamdihos pardmetros (gasto de
aire, relacién de compresién y temperatura de @atsala turbina esencialmente) con
las que se puede obtener una determinada pot€luarizo es légico, en la realidad no

todas las combinaciones conducirian a los mismasespal contrario de lo que
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predice el modelo usado. Sin embargo, los pardmdealisefio de las turbinas reales

siguen ciertas tendencias con la potencia, come seflejado en la siguiente figura:

60 1800
.. s - 1600
50 -7 -
TRt . - 1400
40 L 1200 _
: <
> 2 - - 1000 <
f.' 800
201 ;¢ . - 600
4{0;:’4 "’ % *er o"' R XA ”. S B 400
10 e IS .
" - 200
0 T T T T T T T 0
0 100 200 300 400
Nerg (MW)
« Rel. Com. - T ent turbina

Fig. 5.15. Relacion de compresion y temperaturandeada a la turbina en turbinas de

gas comerciales.

Se puede decir, por tanto, que en la practica dastdas combinaciones de
pardmetros de disefio son posibles, sino que existemendencias, una para turbinas

de elevada potencia y otra para las de pequefiaqiete

La figura 5.16 muestra las rectas de regresionnalis para la relacion de
compresion y la temperatura de entrada a la tudainf@incion la potencia nominal de
turbinas de gas existentes. Se calcularon dossrama para las turbinas de pequefia
potencia y otra para las de gran potencia. Se namegjualmente con puntos mas
gruesos las turbinas que no se adaptan a ningutas dectas de regresion. Es de
destacar el caso de las turbinas ABB GT 24 y ABB2BT(conp= 30 yT; = 1573).

La razén de que dichas turbinas no se adaptenrgagpasan un ciclo con combustion
secuencial y, por tanto, la relacion de compres®mayor que la predicha ya que la

expansion se efectla en dos tramos.
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60 2000
T, =6.6159 W + 1269.9 T, =1.4483 W +1261.9 18007 et (K)
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Fig. 5.16. Lineas de tendencia de los parametratisééio de las turbinas de gas de

ciclo simple.

Utilizando dichas rectas de regresion se puedmasta relacion de compresion y

la temperatura de entrada a la turbina de unantrthe gas “tipo” en funcion de la

potencia. Conocidos estos parametros, se puedamilede el gasto masico de aire

gue, efectivamente, otorgue la potencia correspoiteli Este resultado se muestra en

la figura 5.17, junto con los datos reales deldsitas de gas comerciales.
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700 ~
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500 -
400 -
300 -
200 -
100 -
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O T T
0

200 300 400
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Fig. 5.17. Tendencia del gasto de aire de lasriagbile gas de ciclo simple.
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En las gréficas 5.1-5.14 seguramente hay combinesiae los pardmetros de

disefio que se alejan de las tendencias halladasellas no se puede asegurar que el
modelo termoecondmico sea preciso. Sin embargooendisefios cercanos a la

tendencia si que se puede estar seguro de lazaiol®o se justifica a continuacion:

El precio de las turbinas de gas en el mercadgsegor la oferta y la demanda de
relativamente pocas empresas (tanto fabricantes comsumidoras). Por ese motivo,
el mercado dista de ser una competencia perfdataggresion de los costes se ajusta

casi perfectamente a los datos reales de toddalddsantes.

En las regresiones de las tendencias de los pacsmit disefio el ajuste es menor
(mayor varianza) que el de los costes. Esto indiga el modelo termoecondmico
puede ser utilizado con independencia del conjdetgparametros de disefio que se
utilicen siempre y cuando estos ultimos quedertivelaente cerca de la linea de
tendencia, ya que existe cierta holgura en el disgfi que los costes queden
significativamente afectados.

En las figuras siguientes se superponen las cuiwdas figuras 5.11 y 5.12-5.14
(con mayor rango de gastos de aire) con las cadwasndencias en los disefios reales.

Ademas se muestran con puntos los disefios coarldsds GT-24 y GT-26.

Ciclo 1P
0.050
m, =100kg/s
0.045 - m, =200kg/s
m, =300kg/s
)
= i m, =500kg/s
s 0.040
O
0.035 - —— Tendencia
GT 24-26
0.030 T T T

0 100000 200000 300000 400000 500000 600000
Necc (kW)

Fig. 5.18. Tendencia del coste de generacion deéleugiclo 1P en funcion de la

potencia de la turbina de gas.
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Ciclo 1P
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Fig. 5.19. Tendencia del flujo de caja de un dedi® en funcién de la potencia de la

turbina de gas.

En ellas se muestran las familias de curvas de desgeneracion y flujo de caja
obtenidas anteriormente, pero representadas feelagotencia del ciclo combinado
en lugar de frente a la temperatura de entradacaltfera. Se muestran 5 familias,
correspondientes a gastos masicos de 100, 200580, 700 kg/s. Como se observa,
se pueden obtener maximos flujos de caja o minioostes de produccion si se
modifica la relacion de compresién. Por otro lagloaumento en la temperatura de

entrada a la turbina siempre implica mejoras cerdis criterios.

La linea de tendencia indica cual es el costebeetficio medio que se obtendria
con una turbina de gas “tipo” para cada potence.oBserva que los resultados
mejoran conforme la instalacién es de mayor potenici que implica de nuevo

economias de escala en el ciclo combinado.

Cada punto de la curva de tendencias se correspondana turbina de gas de una
determinada relacion de compresion, una determinewiperatura de entrada a la
turbina y un determinado gasto masico de aire.d2engodo, cada punto pertenecera,
ademas de a la curva de tendencias, a una faroitia tas anteriores. La figura 5.20

ilustra, como ejemplo, el punto de la linea de ¢micths que pertenece a la familia de
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500 kg/s de gasto de aire. Dicho punto se podriaiderar como la interseccion entre

la curva y la familia. Para los puntos de dichailiagrsélo los resultados obtenidos en
los puntos cercanos a la interseccién podran cerssisk validos, por las razones que

se han explicado anteriormente.

Ciclo 1P

m, =500 kg/s

Ciwh (€)
o
o
@
a1
a1

p=15.3, T, = 1530K,
m, = 500 kg/s

L —— Tendencia

0.0330 ‘
200000 250000 300000 350000 400000

Wee (KW)

Fig. 5.20. Punto de interseccion de la familia dstgm, =500kg/s con la linea de

tendencia.

Como conclusion se puede decir que es posible cieter, para una potencia
dada, una turbina de gas de forma que la plantactte combinado proporcione los
mejores resultados econdémicos. Sin embargo no ttaasombinaciones de los
pardmetros de disefio seran posibles, sino qudasdlercanos a la linea de tendencia

seran posibles tecnoldgica y econé6micamente.

En realidad, en el disefio de la planta, la turllieragas es seleccionada y no
disefiada. Por lo tanto, las gréaficas pueden séevguia para estudiar la influencia de
los parametros de disefio aqui considerados y mafer seleccionar la turbina mas
adecuada. Como norma general se puede decir gue,upa potencia deseada, la
turbina de gas con la que se obtendran mejoreka@gs economicos sera aquella que
tenga una temperatura de entrada a la turbina lexesda. Por otro lado, si se observa

la curva 5.18, se aprecia que una misma isoterm@opziona menores costes en las
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familias de mayor caudal, al menos en los rangoales de los parametros de disefio.

De ese modo, si se fija la temperatura de entratiatarbina (como la mas alta
posible) se debera seleccionar la turbina de gasrayor gasto masico de entre las
disponibles para una potencia dada. Esto Ultimegesvalente seleccionar la turbina
de gas con mayor relacién de compresion de ergnedsibles, ya que, una vez fijada
la temperatura de entrada a la turbina y en logosnsuales de disefio, al aumentar la
relacion de compresion manteniendo la potenciaadiesse debe aumentar el gasto de
aire (el trabajo especifico disminuye al aumeptaromo se observa en la figura 5.4).
Por tanto, se puede decir que la turbina debe tameaxima temperatura de entrada
posible y la maxima relacion de compresion, ya gaea los valores usuales, son los
parametros con los que se obtiene menor coste paapotencia dada. A esta
conclusién se puede llegar también observando céfaotivamente, las turbinas que
se encuentran por debajo de la tendencia de abstesfigura 5.18 o por encima de la
del flujo de caja en la 5.19 son las de mayor teatpea de entrada a la turbina y

mayor relacién de compresion.

Volviendo a la figuras 5.18 y 5.19, cabe destacaracresultado mas relevante el
obtenido para las turbinas ABB GT-24 y ABB GT-26.cste de estas turbinas, a
pesar de utilizar una tecnologia diferente (combustecuencial), se ajusta bastante
bien a la curva de regresion estimada en el apatdd Sin embargo la relacion de
compresion y la temperatura de escape de la tugoinanucho mayores que con una
turbina “tipo” de ciclo simple (ver tabla 5.5). Bsse traduce en una mejora del
rendimiento de la turbina de gas y una mayor reagieén de calor en la caldera,
factores que aumentan el rendimiento y el beneéicanémico de la planta y reducen
el coste de generacion.

Tabla 5.5. Comparacion de las turbinas GT-24 y 8 Téh las de ciclo simple

Turbina Potencia| Rel.comp. TET | Gasto aire Rendimientg T. escape

ABB GT-26 277 MW 30 1533 K| 549 kg/s 39.3 914 K
Ciclo simple 18.2 1633 K| 629 kg/s 37.0 643 K
ABB GT-24 191 MW 30 1533 K| 381 kg/s 39.1 914 K

Ciclo simple 15.5 1539 K| 509.5 kg/s 34.8 604 K
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Estas ventajas son mas notables en el caso deBaZAB24 debido a que, al tener
menor potencia nhominal y un ciclo con parametreéstidos (excepto el gasto masico)
a la GT-26, compite con turbinas de peores prasiasi es decir, las diferencias son
mas notables y la ventaja es mayor. Hay que adata turbina ABB GT-24 no se

comercializa en Europa al estar disefiada para k66 Hz.

Por tanto se puede afirmar que las turbinas dejgeaasitilizan esta tecnologia no
sélo tienen un coste similar a las tradicionales sjue ademas conducen a mejores
prestaciones tanto termodinamicas como economigasdo se utilizan en ciclos
combinados y, por tanto, se convierten en una tegfe muy atractiva en la

generacion de energia.

A continuacion se muestran los mismos resultades pétenidos para otras
configuraciones de la caldera de recuperacion loe. ¢as figuras 5.21-5.23 muestran
el flujo de caja para las configuraciones de 2R 2BPR. En ellas se observa que el
flujo de caja en todas ellas es mayor que en el dada configuracion de 1P, siendo
el méas alto el obtenido para la configuracion 3B&.lectura de las figuras es la

misma que en el caso 1P.

Ciclo 2P

201714
100K m, =100 kg/s

m, =200kg/s
m, =300kg/s

m, =500 kg/s

—— Tendencia
GT 24-26

0 100000 200000 300000 400000 500000 600000
Wee (kW)

Fig. 5.21. Tendencia del flujo de caja de un dB@® en funcion de la potencia de la

turbina de gas.
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Ciclo 2PR
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Fig. 5.22. Tendencia del flujo de caja de un d®@®PR en funcion de la potencia de

la turbina de gas.

Ciclo 3PR
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Fig. 5.23. Tendencia del flujo de caja de un deo@®R en funcion de la potencia de

la turbina de gas.

Por otro lado, las figuras 5.24-5.26 Muestran lesultados del coste de
generacién. Al igual que con el flujo de caja, beavva la mejora de los resultados
con respecto al caso de la configuracién de 1B, g&ta vez en forma de reduccion de

los costes. Igualmente se observa que la configur@aon menor coste de produccion
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es la de 3PR. Sin embargo, y como ya ocurria eass del flujo de caja, es dificil

discutir si es mas viable las configuracion 2P @RPdR. Este aspecto se tratar4d mas

adelante.
Ciclo 2P
0.050 ~
m , =100 kg/s
0.045 4
m, =200 kg/s
™ m . =300 kg/s
< 0.040 | m , =500 kg/s
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Fig. 5.24. Tendencia del coste de generacion deleugiclo 1P en funcion de la

potencia de la turbina de gas.

Ciclo 2PR
0.050 4+
m, =100 kg/s
0.045 maZZOO kgls
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< 0.040 -
S
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0.035 1 GT 24-26
0.030 T T T T T

0 100000 200000 300000 400000 500000 600000
Wee (kW)

Fig. 5.25. Tendencia del coste de generacion ddeuniclo 2PR en funcion de la

potencia de la turbina de gas.
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Ciclo 3PR
0.050
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0.045 + m, =200 kg/s
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Fig. 5.26. Tendencia del coste de generacion ddeuniclo 3PR en funcién de la

potencia de la turbina de gas.

Cabe destacar en todas las figuras que para ceakpifiguracion seleccionada
de la caldera de recuperacion, las turbinas corbastion secuencial (ABB GT24 y
ABB GT 26) siguen proporcionando resultados mejares los obtenidos para la
misma potencia con turbinas de ciclo simple (eseinte con la GT-24),
constituyendo su uso, como ya se ha dicho antesimien una tendencia a la que
dirigirse.

Otra tendencia actual en el disefio de turbinasageogentadas al uso en ciclos
combinados es la refrigeracion de los alabes t#rlténa con agua o vapor del propio
ciclo combinado. A continuacién se comparan, pasadistintas configuraciones de
las calderas de recuperacién de calor, los cidosrefrigeracion de la turbina de gas
con y sin agua-vapor del ciclo de vapor. En el aestos ciclos con recalentamiento,

se proponen dos alternativas, cuyos esquemas straruen las figuras 5.27 y 5.28.
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Fig. 5.27. Ciclo 3PR con refrigeracién de la tugbite gas con agua-vapor del ciclo de

s

vapor. Alternativa 1.
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Fig. 5.28. Ciclo 3PR con refrigeracion de la tugbite gas con vapor del ciclo de

vapor. Alternativa 2.

En la figura del rendimiento (5.29) se puede olmerdmo efectivamente mejoran
las prestaciones del ciclo al refrigerarse con amwapor del ciclo de vapor. Este
hecho es debido a que el calor cedido por la tarpara su refrigeracidén se introduce

en el ciclo de vapor en lugar de cederse al antidd nuevo se observa que los
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resultados obtenidos para las configuraciones dg 2PR son muy parecidos. Se
puede observar también que el rendimiento apenae aéectado por la procedencia
del agua o del vapor para refrigerar (alternativa dlternativa 2). En la tabla 5.6 se

muestran resultados mas detallados de estas siondac

Rendimiento del ciclo combinado

0.55
0.54 0.54
0.54 — —
.53 0.534
0.531 0.534
0.53 —
S : 1P
< 052 - sl | |- | m2P
0.51 0O 2PR
ha B | lo3PR
0.5
0.49 - T T
Sin agua Con agua (1) Con agua (2)

Fig. 5.29. Comparacion del rendimiento de las diftgs configuraciones de ciclo

combinado segun el tipo de refrigeracion de laiharde gas.

Tabla 5.6. Resultados de configuraciones con efiigjon de la turbina de gas

WCC FC CkWh Majta Myec UAtot
MW) 1 (Me)  (elkwh) (kgls) (kgls) (KW/K/m?)
1p | Sinagua 251 0.5073.618 0.0368 68.95 4834
Con agua 256 0.5164.485 0.0364 73.34 5736

-p | Sin agua 260 0.5245.257 0.036 64.5 6218
Con agua 265 0.5346.053 0.0356 69.26 6925
Sin agua 261 0.5255.427 0.0359 53.12 69.41 5394

2PR|Con agua (1) 265 0.534 5.926 0.0357 58.13 73.32 6310
Conagua (2) 265 0.535 6.493 0.0354 56.91 72.35 5571

Sin agua 263 0.5315.758 0.0358 52.67 68.26 6448
3PR|Con agua (1) 268 0.54 6.486 0.0354 575 71.72 7258
Conagua (2) 268 0.54 6.912 0.0352 5751 71.72 6664

Wre =174 MW,n+c = 0.351
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Flujo de Caja

z a1pP

4 m2P
02PR
O3PR

Sin agua Con agua (1) Con agua (2)

Fig. 5.30. Comparacion del flujo de caja de lagrdifites configuraciones de ciclo

combinado segun el tipo de refrigeracion de laibaride gas.

Coste de generacion

0.037
0.0365 -
@ 0.036 -
e @ 1P
2 ]
G 00355 m2P
O2PR
0.035 7 o 3PR
0.0345 -

0.034
Sin agua Con agua (1) Con agua (2)
Fig. 5.31. Comparacion del coste de generaciorasl@iferentes configuraciones de

ciclo combinado segun el tipo de refrigeraciénalautbina de gas.

En el caso del flujo de caja (figura 5.30), se olmsgue las ventajas de este tipo
de refrigeracion no sélo son termodindmicas sintbtén econémicas. Por otro lado,
si se comparan los resultados econdmicos obtenidoa las dos alternativas
propuestas se observa que entre ellas tampocokbagieas diferencias. Sin embargo,
el reparto de areas dentro de la caldera de reatiparde calor si es distinto; en la

alternativa 1, el vapor extra producido implica gligasto de agua que circula por la
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caldera sea mayor que con una refrigeracion ti@uhti a excepcion del evaporador,

donde es menor ya que parte del vapor se genedtarbina. Sin embargo, en la
alternativa 2 todo el vapor lo produce la caldgréa turbina de gas lo que hace es
aportar temperatura al vapor a recalentar. Es ,dextieste caso es el recalentador el

gue es mucho mas pequefio ya que parte se recaietgdurbina de gas.

Finalmente, en cuanto a los resultados del costederacion se pueden hacer las
mismas observaciones que con los del flujo de &sgtos se muestran en la figura
5.31.

5.1.2.Parametros del ciclo de vapor

Una vez estudiada y seleccionada la turbina deejasguiente paso es analizar
los parametros de disefio del ciclo de vapor a ¢rdeéla caldera de recuperacion de
calor. El objetivo de este andlisis es, por un lagkiudiar las tendencias de los
resultados cuando se modifican cada uno de losmetds (y también todos en
conjunto) para cada una de las configuracionega@el®das y, por otro, ser capaces
de seleccionar el tipo de configuracion ideal ga@da turbina de gas y de seleccionar
el valor de dichos parametros. A las configuracioestudiadas en el apartado anterior
(1P, 2P, 2PR y 3PR) se le afiaden la 1PS y 3PR$) divel y tres niveles de presion

con recalentamiento, ambas con el agua a pressopescriticas.

La turbina de gas utilizada para obtener los rado# se muestra en la tabla 5.7.
Los valores que se presentan en dicha tabla sesantilizados a menos de que se
indique explicitamente lo contrario, por ejemploacdo se analice la influencia del

gasto masico de aire o la temperatura de entridtuebina.

Tabla 5.7. Turbina de gas empleada para las
simulaciones de los ciclos combinados.

Parametro Valor
Potencia 184 MW
Relacion de compresién 20
T. entrada a la turbina 1500 K
Gasto de aire 500 kg/s
Rendimiento 37.1

T. escape 820 K
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Configuracion 1P

La configuracién mas sencilla de las calderas deperacion de calor es la de un
nivel de presion. El esquema de esta caldera, ausgumostrd en la figura 2.6, se

vuelve a presentar en la 5.32.

Fig. 5.32. Caldera de recuperacion da calor d& die.

Una vez seleccionada la turbina de gas, los parédmeate disefio de esta
configuracién son la presién en el calderin, lapteratura del vapor vivo a la salida de

la caldera, el pinch point y el approach point.
Presién y temperatura de salida del vapor:

Uno de los parametros mas influyentes, tanto teimdogica como
termoeconémicamente, es la presion del calderinlaBigura 5.33 Se muestra la
variacion del rendimiento y del flujo de caja de dantral durante un afio de
funcionamiento cuando se modifica la presion, m&Entue la 5.34 muestra de nuevo

el rendimiento, pero junto con el coste de genéraci
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Fig. 5.33. Rendimiento y flujo de caja en funci@la presion en el ciclo 1P.

Presion
0.531 : : : : 0.0364
0.529 L 1 0.0362
0.527 ! +0.0360 @
8 ’ <
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0.525 \ 1 0.0358 O
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= Ckw h Tsal = 800K ——— Ckwh Tsal =810K

Fig. 5.34. Rendimiento y coste de generacion ecidande la presion en el ciclo 1P.

En ambas figuras el estudio se realiza para dasegste la temperatura del vapor
a la salida de la caldera (800K y 810K respectivagje pero el pinch y el approach
point se mantienen constantes, al igual que lagestyra de entrada de los gases de la

turbina a la caldera.
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En la figura 5.33 se observa cdmo, partiendo dsiqmes bajas, el rendimiento
aumenta conforme se eleva la presion de disefie. Hestho se debe al aumento del
salto entalpico en la turbina de vapor (ecuacid): para una misma temperatura del
vapor a la salida de la caldera (punto Al en laréich.32), al aumentar la presidn

permanece casi constante mientrashgug, disminuye.
Wy =m, [thl - hsaITV) [5.1]

Sin embargo, el rendimiento alcanza un méaximo ya gL gasto de vapor
producido por la caldera disminuye. Realizando aarfre de energia entre el
sobrecalentador y el evaporador y teniendo en adanienominacion de los puntos

de la figura 5.32 se obtiene la ecuacion 5.2.
m, [(hAl - hA3) =my [thl - hG3) [5.2]

Al ser el pinch point y el approach point datos,laleecuacion 5.2 se conocen

todos las variables excepto el gasto de vaporsgualcula segun la expresion 5.3.
— G1 — hss
m, =m, [5.3]

Al aumentar la presion, el numerador de la ecuaBi8n(salto entalpico del gas)
decrece, ya que la temperatura de saturacibn eseteada y el pinch point
permanece constante. El denominador (salto entédigicvapor) también decrece pero
mas lentamente que el numerador. Este hecho torsaimportancia conforme la
presién aumenta. Como consecuencia, se produceiximmen la curva a partir del

cual la potencia de la turbina empieza a caer sacde la menor produccién de vapor.

A presiones mas elevadas esta tendencia se inistte sucede porque la entalpia

del vapor vivo empieza a disminuir fuertemente doaraumenta la presion

(o

P <0 en el diagrama de Mollier). La disminucion de iaadpia del vapor vivo

T=cte
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hace que el denominador sea ahora el que decreceapidamente que el numerador

y, por tanto, el gasto masico vuelve a aumentar.

En lo que respecta a los resultados econdmicosbserva que la forma de las
curvas esta muy influida por la del rendimientom@aesultado a destacar, sobresale
el hecho de que el maximo flujo de caja (fig 5.83! minimo coste (fig 5.34) se
obtiene con menor presion que el maximo rendimielBgto implica que a partir de
cierto punto no compensa seguir aumentando la sidrerpara ganar rendimiento.
Como dato significativo también se observa quendoal rendimiento es minimo, el
flujo de caja todavia no lo es. Es decir, la cuteiflujo de caja, en la parte de alta
presion, tarda mas en remontar que el rendimieBto.la curva de coste el
comportamiento es anélogo. Esto es debido a queriea de rendimiento no tiene
mucha pendiente cuando vuelve a empezar a suhirlopgue la ganancia de
rendimiento no compensa al principio el incremetgaoste (por el aumento del area

de la caldera) en el que se incurre para seguwiaed® la presion.

Finalmente se pueden comparar los resultados dobtepara las dos temperaturas
de salida del vapor estudiadas. Se observan dolsadss interesantes. El primero es
gue la presion a la que se consigue el maximo méadto es menor para la curva de
mayor temperatura. Esto se produce debido a ggaséb masico de vapor se reduce
si la temperatura de salida es mayor (si el saitélgico en la caldera es mayor, el
vapor producido sera menor, segun la ecuaciony5.8dr lo tanto, la reduccion del
gasto cuando aumenta la presién toma mayor immigtanel maximo se desplaza
hacia la izquierda. El segundo es que mientrasefjuendimiento aumenta con la
temperatura, el beneficio y el coste empeoran. é&sr,dde nuevo no compensa
aumentar la inversién para obtener mejor rendimieyd que se empeoran los

resultados econémicos.

Para estudiar mas profundamente el efecto de lpetertura de salida del vapor se
muestra la figura 5.35. En ella se representariacién del rendimiento y del flujo de

caja con dicha temperatura.
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Temperatua del vapor vivo

FC (M€)

Tv sal (K)
Rendimiento CC

Fujo Caja

Fig. 5.35. Rendimiento y flujo de caja en funci@ld temperatura del vapor vivo en

el ciclo 1P.

Para la presion de trabajo de 40 bar se observaehuendimiento siempre
aumenta con la temperatura del vapor, mientrasehfiejo de caja tiene un maximo,

ya que el area de la caldera debe ser mayor coarg@lta sea la temperatura.

A presiones mas altas se observa que la pendienté&a ccurva disminuye,
haciéndose incluso negativa. Esto se puede explieanuevo mediante el salto
entalpico en la turbina y el caudal de vapor prathupor la caldera. Al aumentar la
temperatura del vapor, el salto en la turbina atanéecuacion 5.1), pero el gasto
disminuye (ecuacion 5.3). La grafica indica queag@®$ presiones domina el aumento

del salto entalpico y a altas presiones dominasiaiducién del gasto.

La interpretacién conjunta de las curvas mostrédasa el momento es necesaria
para poder optimizar el valor de los parametroggae dicha interpretacion no es
muy sencilla. Para facilitar la tarea se muestaanfiguras 5.36 y 5.37, que ayudan a

visualizar el comportamiento cuando se varian armpbho&metros simultaneamente.
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Fig. 5.36. Rendimiento del ciclo en funcién delegin y de la temperatura del vapor

en la configuracion 1P.

Fig. 5.37. Flujo de caja en funcién de la presidieyla temperatura del vapor en la

configuracioén 1P.

En la figura 5.36 se muestra el rendimiento frenia presion del calderin y la

temperatura del vapor vivo, mientras que la 5.83ti& el flujo de caja de la central
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frente a los mismos pardmetros. Comparando amppasa§i se pone de manifiesto el

efecto que tiene el estudio termoecondmico; pangje, se observa que al aumentar
la temperatura la curva deja de ser creciente giatener un éptimo. Por otro lado se
observa gue si el parametro que se modifica esekigm la forma de la superficie no

se altera, aunque la localizacion de los maximears.

Todos estos resultados se han obtenido para urgetatura de los gases de
entrada a la caldera fija. El siguiente paso esrdggtar qué es lo que ocurre cuando

dicha temperatura se modifica, por ejemplo, sieseae

Presién

0.542
0.540
0.538
0.536

S 0.534
0.532
0.530
0.528
0.526

FC (M€)

Rend Tsal = 800K ——— FC Tsal = 800K

Fig. 5.38. Rendimiento y flujo de caja en funci@la presion en el ciclo 1P.

La figura 5.38 Es anéloga a la 5.33, pero con &s®g entrando a la caldera a una
temperatura mayor. En ella se observa cémo el nwagimia curva del rendimiento se
obtiene a mayor presién, y como la diferencia desipnes entre el maximo y el
minimo se reduce. Estos hechos permiten desculeirayando la temperatura de los
gases es mayor, es como si la superficie de laafi§u36 se trasladara hacia atras
segun el eje de temperaturas. También se obseevaugndo la temperatura de los
gases aumenta el resultado econdémico oOptimo (figuBd) se obtiene a mayor

presion. Este hecho se puede explicar de nuevoamtedel gasto de vapor. Si la



202 Capitulo 5: Resultados

temperatura de los gases es mayor se podra recupésacalor (se producira mas
vapor) y, finalmente, la disminucién del gasto tmpresion es menos influyente que

cuando se recupera menos calor.

Como es de esperar, el aumento de la temperatues dgses conduce a que la
temperatura de salida del vapor 6ptima tambiénns@gor, como se observa si se

comparan las figuras 5.35 y 5.39.

Temperatua del vapor vivo

FC (M€)

725 750 775 800 825 850

Tv sal (K)
Rendimiento CC

Flujo Caja

Fig. 5.39. Rendimiento y flujo de caja en funci@ld temperatura del vapor vivo en

el ciclo 1P.

De ese modo se puede concluir que cuando la tetopeide escape de la turbina
de gas aumenta, el rendimiento y los resultadaséesizos son mayores y se obtienen

a mayores presiones y con mayores temperaturasoleif.
Pinch Point y Approach Point:

Una vez optimizados la presion del calderin y tapteratura del vapor a la salida
de la caldera solo restan el pinch y el approacimtp&omo es conocido, la
recuperacion de calor y el rendimiento del ciclomantan conforme dichos
pardmetros disminuyen. A su vez, el area de laecalderd mayor cuando éstos sean

mas pequefios, y por tanto su coste sera mas elevado
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Existe una diferencia fundamental entre el pincél wpproach point. El pinch
point es una diferencia entre la temperatura delygdel vapor. Por tanto, si tiende a
cero, el tamafo de la caldera tenderia a infinigieynpre existira una solucion de
compromiso entre rendimiento y coste. Por el coiotral approach point es una
diferencia de temperaturas del agua, y puede ser sig necesidad de tener una
caldera infinita. Como consecuencia, el coste dmaldera sera mayor cuanto menor
sea el approach point, pero puede no llegar a haizsolucion de compromiso si la
ganancia de rendimiento es siempre mayor que eémantde coste (que ahora tiene

un limite).
La influencia de estos parametros se observa diglaas 5.40-5.43.
Analisis de sensibilidad:

La figura 5.40 muestra el andlisis de sensibilidadun ciclo optimizado para
conseguir un minimo coste de generacion (el vadotod pardmetros de disefio se
mostré en la tabla 5.1). En la figura se obsenapara el pinch point, la presion y la
temperatura del vapor a la salida de la caldersteexin minimo, es decir, si éstos se
modifican el coste ser4 mayor. El Gnico parAméetramptimizar es el approach point.
El valor escogido se selecciona por criterios @iy no econémicos, ya que no
existe, para este caso particular, un Optimo dedéiorango de valores posibles

técnicamente.

En la misma figura se puede discutir cudles sopaodmetros mas influyentes. Se
observa claramente que estos son la temperatusalida del vapor y la presion, ya
gue son los que tienen las pendientes mas promawxi®e ese modo se puede decir
gue la presion y la temperatura del vapor debenlaerprimeros parametros a
optimizar, quedando el pinch point y el approacinfpcomo una mejora en una

segunda aproximacion.
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Parametros de la CRC
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Fig. 5.40. Analisis de sensibilidad del coste deegacion en el punto de disefio de
minimo coste para el ciclo 1P.
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Fig. 5.41. Andlisis de sensibilidad del flujo dgacan el punto de disefio de minimo
coste para el ciclo 1P.

En la figura 5.41 se representa el flujo de cajdugar del coste de generacion

para el mismo andlisis (con los mismos parametecdigefio que optimizan el coste).
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Se observa que en el punto central (0,0) ya nocicl#n todos los maximos como
ocurria con los minimos anteriormente. Esto ponendaifiesto que el punto de
disefio para un coste de generacion optimo no ctaromin el de flujo de caja maximo.
Se observa que partiendo del punto central, suseata la presion o si se reduce el
pinch point se sigue aumentando el beneficio ecos@nEsto indica que una
optimizacion del flujo de caja conduce a disefion amejor rendimiento
termodindmico que el disefio de minimo coste (\grréi 5.42). Es decir, la inversion
puede ser mayor ya que los ingresos derivados mhayar potencia vendida a la red

(por el mayor rendimiento) compensan el mayor cdstgeneracion.

La figura 5.42, por su parte, muestra el rendingiesil ciclo combinado. Se
observa cémo el rendimiento en el punto de miniwgtecno es el mayor, ya que
puede ser mejorado si se eleva la presion o lagepa del vapor o se reduce el

pinch point.

Parametros de la CRC
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Fig. 5.42. Andlisis de sensibilidad del rendimiertoel punto de disefio de minimo

coste para el ciclo 1P.

Finalmente, estas figuras se pueden repetir uidi@gaina turbina de gas mayor, es

decir, modificando la potencia de la planta a tsagél gasto masico de aire de la
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turbina de gas. Como se ha indicado anteriormembeljficar Unicamente el gasto de

aire no conduciria a cambios desde un punto da tésmodinamico. Sin embargo,
cuanto mayor sea la planta, los resultados ecomdmitejoraran por economias de
escala y, por tanto, el punto 6ptimo podra ser fivadio. La figura 5.43 es la anadloga
a la 5.40 pero con un ciclo de idénticos parametrescepcion del gasto de aire de la
turbina de gas, que se aumenta de 500 kg/s a 780 kg ella se observa que para
obtener el minimo coste de generacion se debeneergar la presion y reducir el
pinch point. Es decir, al ser el ciclo de mayorepata, el éptimo econdémico se

obtiene con mayor rendimiento termodinamico.

Parametros de la CRC
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Fig. 5.43. Analisis de sensibilidad del coste deegacion en el punto de disefio de

minimo coste para el ciclo 1P con una turbina dengayor.

Configuracién 2P

El esquema de la configuracion de dos niveles dsidor sin recalentamiento (2P)
se muestra en la figura 5.44. Los parametros defidien este caso son 8: las
presiones de trabajo, los pinch y approach poiasytemperaturas de salida de cada

nivel de presion.
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Fig. 5.44. Caldera de recuperacion del ciclo 2P.

En la figura 5.44 se observa que el nivel de begaipn sélo aparece por debajo
del evaporador de alta. Esto quiere decir que rapcotamiento del nivel de alta debe
ser idéntico al estudiado en la configuracion 18spmuque el nivel de baja no influye
ni en el gasto de vapor de alta producido ni derigeratura del vapor vivo. Por esta
razon, el comportamiento termodinamico de la caméigion 2P siempre mejora con
respecto a la 1P, ya que el nivel de baja se emadegecuperar mas calor del que
habria recuperado la caldera de 1P (La configunai® tiene menores pérdidas

exergéticas que la 1P).
Presion y temperatura del vapor de alta:

En la figura 5.45 se representa el rendimiento werciébn de la presion y la
temperatura del vapor vivo, ambos del nivel de. &8ltala misma figura se presentan
con tonalidades rojas los puntos donde la recuigerae calor por parte del nivel de
baja es muy pequefia, torndndose en azules seg@resi@ndo la aportacion de

potencia por parte del nivel de baja.
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Fig. 5.45. Rendimiento del ciclo en funcién dedagin y de la temperatura del vapor

de alta en la configuracion 2P.

Comparando la figura 5.45 con la 5.36 se extraasncdaclusiones. Se debe tener
presente al efectuar dicha comparacion que el divellta proporcionaria los mismos
resultados que el ciclo de 1P, es decir, la figuB6 también puede representar la
cantidad de calor recuperado y transformado empmtgor parte del nivel de alta. En
primer lugar se observa que la recuperacion de paloparte del nivel de baja es mas
importante en las zonas donde el nivel de altaomolece a buenos resultados (notese
que el eje de la presion tiene el sentido invers@ambas curvas para facilitar la
representacion de la superficie). Es decir, cuargnos calor recupera el nivel de alta
(valles de la figura 5.36), el de baja puede rearpas. Por tanto, la superficie de la
figura 5.45 es mucho més regular o mas suave qiel@a5.36.

La segunda conclusion importante es que el rendimigel ciclo de 2P es mayor
gue el de 1P. Si se comparan los diagramas energfgeratura de ambas
configuraciones (figuras 2.6 y 2.7) se observa lgueonfiguracion 2P debe tener

menores pérdidas exergéticas y por tanto la prodlucke vapor total es mayor.

Analizando cada pardmetro por separado se puedmvabda influencia que

tienen sobre el rendimiento. Se observa que eiméeto del ciclo siempre aumenta
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cuando crece la presion del calderin de alta. &dotse debe tender a presiones muy
altas pero teniendo en cuenta que cuanto masseealgalor, mayor sera la humedad

gue aparezca en la zona de baja presion de laaurbi

Por otro lado, se observa que a bajas presionesedat que la temperatura del
vapor sea lo mas elevada posible para aumentagnelimniento. Sin embargo, a
presiones muy altas, ésta tendencia se atenUandlegincluso a invertirse la
pendiente en la zona de baja temperatura. A alessgmes existen, por tanto, dos
modos de aumentar el rendimiento. Si la temperataraalida del vapor es alta, la
tendencia deberia ser a aumentarla, mientras gi@etsmperatura es baja conviene
bajarla alun més. En este dltimo caso es muy prebgle aparezcan problemas de
humedad en la turbina, ya que la presion del nielalta es muy elevada y la
temperatura del vapor vivo es baja. Esta zona t#e pksion y baja temperatura
consecuencia, en el ciclo de 2P, del remonte deliméento en la curva de la figura

5.36, que se producia por el aumento de la prodocks vapor a muy altas presiones.

o0 Toune k| ||

Fig. 5.46. Flujo de caja en funcion de la presidfeyla temperatura del vapor de alta

en la configuracion 2P.
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Fig. 5.47. Coste de generacién en funcién de lsigmey de la temperatura del vapor

150

de alta en la configuracion 2P.

Las figuras 5.46 y 5.47 muestran el flujo de cagh goste de generacién calculado
a partir del modelo termoecondmico en funcion dprésion y de la temperatura del
vapor vivo. Si se comparan con la 5.45 se obsen® de nuevo, las curvas
termoecondmicas presentan un O6ptimo mientras gudelanodindmicas no, tanto
modificando la presion y la temperatura por sega@ano en conjunto. Al igual que
en el caso de 1P, se observa que las superficiaando se evaluan
termoecondémicamente, se alteran mas segun el ejengeeratura que segun el de
presiones, ya que el modelo econdmico penalizansiagsuperficie de intercambio de

calor pero no considera el efecto de la presion.

Cabe destacar que en la curva existen dos zondsgsopara seleccionar los
parametros. Una seré el punto maximo que se oldi@ita presion y alta temperatura.
La otra seria aquel que tenga una presion aun leéada pero con temperatura de
salida baja. Si se selecciona esta zona se dethar alé que no aparezcan problemas

de humedad en la turbina.

Siguiendo un proceso paralelo al del apartado ianteuna vez conocido el

comportamiento en funcién de la presién y la teajpea del vapor de alta para una
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temperatura de los gases a la entrada a la calelepaso siguiente es analizar qué

ocurre cuando ésta ultima se modifica.

Las figuras 5.48 y 5.49 muestran el rendimientccasgd combinado en funcion de
la presibn de alta y la temperatura del vapor @amente para distintas

temperaturas del gas.

En la 5.48 se observa de nuevo que el efecto gne sumentar la temperatura de
los gases se puede interpretar como una trasldeide superficie de la figura 5.45 en
el eje de temperaturas. Por otro lado, en la e4@estran, ademas del rendimiento,
las curvas correspondientes al coste de generagiée, observa que conforme la
temperatura de los gases aumenta, el minimo eos& es cada vez méas bajo y se
desplaza hacia mayor temperatura del vapor. Laslusiones son, como en el ciclo
de 1P, que el aumento de la temperatura de los gaseuce a disefios con presiones

y temperaturas del vapor mas altas.

Ciclo 2P
0.575
0.570 | -
0.565
0.560
055 -
050} /S _—— “ Temcro =840K -
0.545
0.540
0.535
0.530
0525 |
0.520

Tentcre = 860K

ncc

: TentCRC :‘\ 820K

Fig. 5.48. Evolucién de la tendencia del rendimiecdn respecto a la presién cuando

se modifica la temperatura de los gases.
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Ciclo 2P
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Fig.5.49. Evolucion de la tendencia del rendimieytdel coste de generacion con

respecto a la temperatura del vapor cuando se icethftemperatura de los gases.

Pinch Point y Approach Point:

El efecto del pinch point y del approach point lesiemo que en la configuracion
anterior. Por ese motivo se pospone su estudio gaalizar en este momento la

influencia de los parametros del nivel de bajaipres
Presion de baja:

En la figura 5.50 se muestra el rendimiento ddbdiente a la presion de alta 'y de
baja, dejando los deméas parametros constantedlaEseeobserva que la presién de
alta, como antes, debe ser elevada, mientras qde lbeja debe ser lo mas pequefa

posible para recuperar mas calor.

La figura 5.51, por otro lado, muestra el flujoa#ga en lugar del rendimiento, y

se observa la aparicién de un 6ptimo a una prekdita no tan elevada y una presién

de baja pequefa.
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Fig. 5.50. Rendimiento del ciclo en funcién de fegin de alta y de baja en la

configuracion 2P.

Fig. 5.51. Flujo de caja en funcién de la presiératfa y de baja en la configuracion

2P.

El valor de la presion de baja puede estar tanibféndo por el valor que tome la

temperatura del vapor vivo de alta. Esta dependesgcobserva en la figura 5.52.



214 Capitulo 5: Resultados

Tv sal AP K_L8d0_|

Fig. 5.52. Rendimiento del ciclo en funcion de tagidn de baja y de la temperatura

del vapor de alta en la configuracién 2P.

Como se puede ver, de nuevo compensa ir hacia nagsi®nes. En la figura 5.53
se muestra el flujo de caja, donde de nuevo aparedgtimo, que se sitla con la

minima presion.

Ty salap L_|.8£Jl_|

15

Fig. 5.53. Flujo de caja en funcion de la presiérbdja y de la temperatura del vapor

de alta en la configuracion 2P.
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De ese modo, de las figuras 5.50-5.53 se puedéuiogae una vez seleccionados
la presion y la temperatura del nivel de alta,adtlerin del nivel de baja debe tener

una presion de saturacion pequefia.

El pinch point y el approach point del nivel deadlimbién pueden afectar al valor
optimo de la presion de baja. El pinch point influgirectamente en el valor de la
temperatura de los gases a la entrada del sohmeadde de baja (figura 5.44) y en el
gasto masico de vapor de alta. Cuanto menor sganeh point, menor sera la
temperatura del gas y mayor el gasto de alta +izstgue empeoran la produccién del
nivel de baja—. Estos mismos efectos ocurren cuaedaumenta la presion de alta
(como ya se explicé en el apartado anterior, cudmgoesion es elevada, un aumento
de ésta conduce a mayores gastos masicos). Pamttn £l efecto de una reduccién
del pinch point es muy parecido, aunque de meriloreincia, al aumento de la presion
de alta. El efecto del approach point es ain m@silde que el del pinch point, y es
similar a una variacion de la temperatura del vageralta; una disminucién del
approach point o de la temperatura del vapor candum aumento del gasto de vapor

de alta, pero no afecta a la temperatura del gasegonomizador de baja.
Temperatura del vapor de baja:

El siguiente parametro a estudiar es la temperdeisalida del nivel de baja. Este
pardmetro se estudia a través de la diferenciairtatnde temperaturas del

sobrecalentador de baja\T =T;enson — T

\

salsop)- EN la figura 5.54 se muestra su

influencia para distintos valores de los parameadedsivel de alta.

En la misma figura se observa como la influenciaresel rendimiento es muy
pequefia, por tanto, cuanto menor sea la diferéamainal (0 mayor la temperatura
del vapor) mayor serd el coste de generacion. tes@encia implicaria que no es
conveniente el sobrecalentamiento del nivel de f@ja lo sumo la existencia de un
optimo a muy baja temperatura). Sin embargo digtwezalentamiento puede ser

necesario para aumentar el titulo de vapor a idasdel cuerpo de baja de la turbina.
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Ciclo 2P
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Fig. 5.54. Rendimiento y coste de generacion enifunde la diferencia terminal de

temperaturas en el sobrecalentador de baja presion.
Analisis de sensibilidad:

Para finalizar el estudio del ciclo de 2P se maesitiandlisis de sensibilidad en el
punto de disefio de minimo coste de generacion dosanturbina de gas de la tabla
5.7).

Parametros del nivel de alta

0.040
0.030

0.020
0.010
0.000
-0.010

Ciwh (%)

-0.020
-0.030

-50 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50
AVariable (%)
——PAP ——PPAP APAP Tsal AP

Fig. 5.55. Analisis de sensibilidad del coste deegacion frente a los parametros del

nivel de alta en el punto de disefio de minimo cpata el ciclo 2P.
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En la figura 5.55 se muestra la variacion de lagwpatros de disefio del nivel de
alta. Cabe destacar que el comportamiento al vakiginch point y el approach point

es el esperado, es decir, puede existir un puntoideno coste ya que al disminuir

dichos parametros aumenta el rendimiento y el coste

La figura 5.56 es equivalente a la anterior pemawdo los pardmetros del nivel
de baja. Se observa que existe un minimo paradsidur y para el pinch point,
mientras que la diferencia terminal de temperatdedseria ser mayor (como se ha
explicado anteriormente). En cuanto al approachtss observa que en esta ocasion
se debe fijar su valor por razones técnicas y mmd@uicas ya que no se llega a una

solucion de compromiso coste-rendimiento.

Parametros del nivel de baja

0.040
0.030
0.020
0.010
0.000
-0.010
-0.020
-0.030

Ckwh (%)

-50 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50
AVariable (%)
——PLP ——PPLP APLP DTLP

Fig. 5.56 Andlisis de sensibilidad del coste deegacion frente a los pardmetros del

nivel de baja en el punto de disefio de minimo questa el ciclo 2P.

La figura 5.57 muestra el andlisis de sensibilidadflujo de caja en el punto de
disefio de minimo coste. Como en el caso del cieldR] se observa que el punto de
méaximo flujo de caja no es el mismo que el de mindoste (de ser asi, en la figura
aparecerian todos los maximos en el origen). Lacgm para obtener el mayor flujo
de caja proporcionaria mejores rendimientos terndodicos, ya que la tanto la
presién como la temperatura del vapor de alta dwibeer mayores y el pinch point

mas pequefio.
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Parametros del nivel de alta

0.030
0.020
0.010

0.000

FC (%)

-0.010
-0.020
-0.030

-0.040
-50 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50

AVariable (%)
——PAP ——PPAP APAP Tsal AP

Fig. 5.57 Analisis de sensibilidad del flujo deac&nte a los pardmetros del nivel de
alta en el punto de disefio de minimo coste pasizlel 2P.
Por ultimo se muestra el analisis del ciclo con bsmos valores de los

pardmetros pero con una turbina con mayor gastirdeDe nuevo se observa que el
disefio de minimo coste debe tender a rendimiemiosotindmicos mayores por

economias de escala.

Parametros del nivel de alta

0.040
0.030
0.020
0.010
0.000
-0.010
-0.020
-0.030

Ciwh (%)

-50 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50
AVariable (%)
——PAP——PPAP APAP Tsal AP

Fig. 5.58 Analisis de sensibilidad del coste deegacion frente a los parametros del
nivel de alta en el punto de disefio de minimo cpate el ciclo 2P con una turbina de

gas mayor.
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Configuracion 2PR

El esquema del ciclo 2PR se muestra en la figls8. h.0os parametros de disefio
en esta configuracién son de nuevo los 8 de laigunafcion anterior, es decir, la
presion de los calderines, la temperatura de saé@lavapor, el pinch point y el

approach point de cada uno de los niveles de presié

=l =

EcBP :ﬁ
)| |SbAP| Rec | EVAP |SbBP|Ec2AP EvBP
Ecl AP

’ ! | A

Fig. 5.59. Caldera de recuperacion de calor d& GER.

En la figura 5.59 se observa que en esta configimael nivel de baja presion si
afecta a la produccion de vapor de alta, debidoeaed recalentador (de baja presion)
estd en la parte de alta temperatura de la cal@amsido a esto, cuanto mas calor
recupere el nivel de baja, menos calor recupetatté alta y el nivel de baja presién
adquirira mayor importancia. Otra consecuencia g& @ependencia es que la
produccion de vapor del nivel de alta no es la raigme la del ciclo de 1P, como

ocurria en el 2P.
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Presion y temperatura de alta:
La figura 5.60 muestra el rendimiento frente aelapgeratura del vapor y frente a
la presion de alta. En tonalidades mas azules sstram los puntos donde la potencia

producida por el nivel de baja es mayor.

%Wrvep
27%

9%

Fig. 5.60. Rendimiento del ciclo en funcién dedagin y de la temperatura del vapor

de alta en la configuracion 2PR.

Comparando esta figura con la 5.45 (de la conf@ara2P), en primer lugar se
observa que la influencia del ciclo de baja es mmunhyor. Este comportamiento es
consecuencia de lo dicho anteriormente; cuantovaydar produce el nivel de baja, el
nivel de alta puede disponer de menos calor. O&cht importante es que se
encuentra un rendimiento maximo cuando se modifigaresion, mientras que en la
configuracion 2P esto era muy dificil de obtenes. decir, la superficie se hace
decreciente a altas presiones. De nuevo, este ctanpento lo explica la alta
produccion de vapor por parte del nivel de bajar@mmayor es la presion de alta, la
temperatura de los gases a la entrada del prirbeecaentador de baja (en la zona de
baja temperatura) es mayor y, por tanto, el niegbaja recupera mas calor. La mayor

cantidad de vapor de baja roba parte del caloraexzpha de alta temperatura y la
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produccion de vapor de alta, mas influyente eemdiimiento, se reduce. En cuanto al

valor del rendimiento, se observa que es muy pdweadiobtenido con el 2P.

Si se compara ahora la figura 5.60 con la 5.36bs®rga que la zona de alto
rendimiento se desplaza hacia mayores presionbilada la aportacién del nivel de
baja. Por otro lado, en la superficie del ciclo 2rRRexiste el remonte de rendimiento
a muy altas presiones. Este remonte se debia &riome la produccion de vapor. En
el caso del 2PR no existe ya que a tan alta presidivel de baja roba mucho calor al
de alta y no permite este aumento de la produasdrapor.

Finalmente, se puede comprobar que el aumento demperatura del vapor
siempre conduce a mejores rendimientos, ya que rgania cantidad de calor a

recuperar en la zona de alta temperatura.

En la figura 5.61 se muestra el flujo de caja gatude el rendimiento. Se observa,
como siempre, que la superficie se altera sobre ¢odel eje de temperaturas, dando
lugar a un punto 6ptimo. En el eje de la presidinfuencia es menor, aunque se

puede observar que el madximo se encuentra a mepr@senes.

Fig. 5.61. Flujo de caja en funcion de la presi@eyla temperatura del vapor de alta

en la configuracion 2P.
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Como conclusion general de ambas figuras, se despae el punto éptimo de
disefio se encuentra a mucha menor presion qud caoede 2P. La influencia de la
temperatura de escape sobre las superficies mastemila misma que en los casos
anteriores. Es decir, a mayores temperaturas,néiméento y el flujo de caja son
mayores (el coste de generacién menor) y el puptiné se desplaza hacia mayor
presioén y mayor temperatura. La figura 5.62 muesstea comportamiento en el caso

de la presion.

Presién de alta

0.565
0.560
0.555

8 0550
0.545
0.540
0.535

P (bar)
Rend Tent CRC=880K Rend Tent CRC=820K
——— CkwWh Tent CRC=880K == CkWh Tent CRC=820K

Fig. 5.62. Evolucién de la tendencia del rendimientdel coste de generacion con

respecto a la presion de alta cuando se modifitemiperatura de los gases.

15 15

Fig. 5.63 y 5.64. Rendimiento del ciclo en funcitenla presion de alta y de baja.
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Presion de baja:

A continuacién se realiza un estudio para verflaémcia y determinar el valor de
la presion del nivel de baja. Para ello se muesasfiguras 5.63 y 5.64. La diferencia
entre ambas es la temperatura de entrada de les gda caldera. En el caso de la

figura 5.63, dicha temperatura es de 820K miemjuasen la 5.64 es de 850K.

En ambas se observa cdmo el valor de la presidm@edebe aumentarse si se
incrementa el de alta para mantener el rendimiele@eado, es decir, si la presion de
alta es pequefia, la presién de baja también loréledee porque, en caso contrario,
estara demasiado cerca del de alta para podereracugalor. Por el contrario, si el
valor de la presién de alta es elevado, una presidyn reducida en el nivel de baja
conduciria una gran produccién de vapor en estd,que terminaria perjudicando al

nivel de alta.

Igualmente se detecta un punto éptimo en ambassugue se desplaza hacia

mayores presiones si se eleva la temperatura dmbes.

La figura 5.65 es la equivalente a la 5.63 pafu de caja.

PBP

Fig. 5.65. Flujo de caja en funcion de la presiérala y de baja en el ciclo 2PR.
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Temperatura del vapor de baja:

Otra factor que puede influir en el rendimientocatdo es la temperatura de salida
del nivel de baja presién. En esta configuracidinfluencia es mayor que en el 2P
por dos motivos. El primero es que la temperatueagg alcanza es del orden de la del
nivel de alta y, por tanto, el salto entalpico €onurpo de baja de la turbina es muy
alto. El segundo factor es que dicha temperatunbitan afecta al vapor producido por
el nivel de alta, ya que se ambos se mezclan detescalentamiento. La figura 5.66

muestra los resultados obtenidos.

Temperatura salida de baja

0.547

0.546

0.546

CcC

< 0.545

0.545

0.544 \ \
670 680 690 700 710 720 730

Tvsal BP (K)

—e— PAP=50bar —8— PAP=63 bar P AP =80 bar

Fig. 5.66. Influencia de la temperatura del vajpeatentado.

Como era de esperar, el rendimiento del ciclo atanenlo hace la temperatura
del vapor de baja presion. Si se representaraljel dle caja o el coste de generacion
en lugar del rendimiento se obtendrian un maxinum eninimo respectivamente que

seria el punto de compromiso entre coste y rendimie
Analisis de sensibilidad:

Para finalizar el estudio de esta configuraciomaestra el analisis de sensibilidad
de los pardmetros del nivel de alta en el puntand@mo coste. En dicho andlisis

(figura 5.67) se observa como es posible encoefr&éiptimo. Igualmente se puede
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deducir qué parametros son los mas influyentes,cgneo en las configuraciones

anteriores son la presion y la temperatura del wvapara el pinch point se vuelve a
encontrar un punto 6ptimo mientras que la influareél approach point es mucho

menor y no se detecta claramente un minimo.

Parametros del nivel de alta

0.040 :
0.030 3
0.020 |
0.010 |
0.000
0010 | S

Crwn (%)

-0.020
-0.030

|
|
- __ PR
|
|
|
|
|
|

-50 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50
AVariable (%)

— —PAP — PPAP APAP Tsal AP

Fig. 5.67. Andlisis de sensibilidad del coste deegacion frente a los parametros del

nivel de alta en el punto de disefio de minimo copsta el ciclo 2PR.

El andlisis de sensibilidad del flujo de caja carela las mismas conclusiones que

en las configuraciones anteriores.

Configuracion 3PR

La siguiente configuracion que se estudia es [aRIR. Su esquema se muestra en
la figura 5.68. Como puede observarse, el esquemaémtico a la 2PR con la
salvedad de que se afiade un evaporador mas depresjan (el nivel de media
presién de la configuracion 3PR se corresponde edode baja de la 2PR) y un

economizador.

El comportamiento que se puede predecir para esfgyaracion sera muy similar
al de la de 2PR, debido a las caracteristicas yosdision comun de los

intercambiadores. La diferencia vuelve a ser, comoria entre el 1P y el 2P, que el
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nivel de baja presion podra recuperar un caloriauit de los gases de escape, que

sera tanto mayor cuanto menor sea el recuperadogniveles de alta y media.

.
LAT v

Ec2 IP EclIP ﬁ
;> SbAP| Rec | EVAP | SbIP |[EC3AR EvIP Ev BP
Ec2 AP Ecl AR

Fig. 5.68. Caldera de recuperacion de calor d& GER.

Presion y temperatura de alta:

Para comenzar a mostrar los resultados mas inteessse presenta la figura 5.69.
En ella se estudia la influencia de la presién Jademperatura del vapor de alta sobre

el rendimiento.

Como primer resultado a resaltar destaca el auntkntendimiento, debido a las
menores pérdidas exergéticas en la caldera conmsecoencia de la introduccion de
un nuevo nivel que recupera mas calor. En segundar, cabe decir que el
comportamiento que se espera es muy parecido dtadosen la figura 5.60 para la

configuracion 2PR. Efectivamente este comportariestmuy similar si se atiende a
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dos diferencias basicas. La primera se refiereival mle media. En dicho nivel, la

presion del calderin se toma como 25 bar (ver taldamientras que el de baja en la
figura 5.60 era de 5 bar (tabla 5.4). Al ser, etaslb del 3PR, la presion de media mas
elevada que la de baja del 2PR, la presion deadliaque se obtiene el rendimiento
méaximo debe ser mayor (ver figuras 5.63 y 5.64)otta diferencia acentla alin mas
esta subida de presion en el punto de maximo réadimy esta relacionada con el
nivel de baja. Efectivamente, a muy altas presiosesel nivel superior de la
configuracion 2PR el rendimiento bajaba por una aneacuperaciéon por parte de
dicho nivel de alta. Esta menor recuperacion pravota mayor produccion de vapor

en el nivel de baja del ciclo 3PR y, por tantoagmua la bajada del rendimiento (el
maximo se sitlia a mayores presiones).
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Fig. 5.69. Rendimiento del ciclo en funcién dedagin y de la temperatura del vapor
de alta en la configuracion 3PR.

En cuanto a la influencia de la temperatura debrvae alta, la tendencia es la

esperada, es decir, el rendimiento aumenta confeenadeva la temperatura del vapor.
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Presion intermedia:

Otro resultado que deberia ser similar en las gardciones 2PR y 3PR seria el
estudio de la presién de los niveles de alta-bagdtgrintermedia respectivamente.
Comparando las figuras 5.70 y 5.63 se observa gua el ciclo 3PR se sigue
manteniendo la correlacion entre ambas presionascpaseguir un buen rendimiento
(es decir, conviene aumentar o disminuir ambasuctainente). Sin embargo aparece

de nuevo una diferencia como consecuencia de untioel tercer nivel de presion.

En la figura 5.70 se muestra en tonalidades makdes el porcentaje de la
potencia del ciclo de vapor proveniente del nivebdja. Se observa que conforme la
presion intermedia aumenta, el nivel de baja predusas potencia. Como
consecuencia de esto, se observa en la graficalqeadimiento tiene un punto de
inflexion en el eje de la presion intermedia queehgue el rendimiento tienda a

remontar de nuevo. Este comportamiento no apaeecia figuras 5.63 y 5.64 para el
ciclo 2PR.

%WVBP
8.7%

5.5%

Fig. 5.70. Rendimiento del ciclo en funcidn depassiones de alta e intermedia en la
configuracion 3PR.

Por otro lado, la figura 5.71 muestra cémo efeatieate la produccion del vapor

del nivel de baja esté totalmente influenciadal@@residn del nivel de media.
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Fig. 5.71. Gasto mésico del vapor de baja en fundela presion y de la temperatura

del vapor de alta en la configuracion 3PR.

El efecto de la temperatura de los gases es elangm en la configuracion

anterior y, por esa razon, no se muestran lostasmg.

Presion de baja:

Para estudiar qué valor se debe dar a la presidajdese muestran las figuras

5.72 y 5.73, en las que se grafica el rendimieptaitlo en funcion del nivel de baja

para diversas presiones de alta o0 de media regpeente.

0.5530
0.5525
0.5520
0.5515
0.5510
0.5505
0.5500
0.5495
0.5490
0.5485
0.5480

nCC

Presion de baja - Presién de alta

PBp(bar)

130 bar 145 bar —%— 160 bar |

| P,p : —&— 100 bar —=— 115 bar

Fig. 5.72. Influencia de la presién de baja enesidimiento del ciclo 3PR para

distintas presiones de alta.
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Presion de baja - Presion intermedia

0.5540
0.5535
0.5530
0.5525
g 0.5520
< 0.5515
0.5510
0.5505
0.5500
0.5495

PLp(bar)

| P,: —e— 30bar —=— 35 bar 40 bar 45 bar —%— 50 bar|

Fig. 5.73. Influencia de la presién de baja enesidimiento del ciclo 3PR para

distintas presiones intermedias.

En ambas graficas se observa que el valor de fdpreebe ser el mas pequefio
posible, como ocurria en el caso de la configura@iB. Esto sucede porque cuanto
menor sea la presion, mayor sera el gasto de yapducido, sin influir, ademas, en

la produccion de los demas niveles.

En este punto cabe recordar que el nivel de bajacid® de 2P tenia un
sobrecalentamiento, que econémicamente no eraejablespero si técnicamente por
razones de humedad en la turbina de vapor. Enseld& los ciclos con 3 niveles de
presion, algunos fabricantes no incluyen un soleatamiento en el nivel de baja, ya
qgue de nuevo seria poco aconsejable econémicamérgeproblemas de humedad no
son tan importantes ya que el nivel de media d# GPR tiene mucha menor presion

gue el de alta del 2P.
Andlisis de sensibilidad:

Finalmente, la figura 5.74 muestra el andlisisetesibilidad de los pardmetros de

alta para el disefio de minimo coste.
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Parametros del nivel de alta

0.040
0.030
0.020
0.010

Ckwh (%)

0.000
-0.010
-0.020
-0.030

-50 -40 -30 -20 -10 O 10 20 30 40 50
AVariable (%)
——PAP ——PPAP APAP Tsal AP

Fig. 5.74. Analisis de sensibilidad del coste deegacion frente a los parametros del
nivel de alta en el punto de disefio de minimo cpata el ciclo 3PR.

Configuracion 1PS

Las configuraciones mostradas hasta este momesponden a los disefios mas
clasicos dentro de las posibilidades existentes.e8ibargo, como se ha dicho a lo
largo de la tesis, es de esperar que en los diskiios se tienda a emplear
configuraciones con presiones supercriticas, ya lgsiepérdidas exergéticas de la
caldera se reducen notablemente y, por tanto, gangnmendimiento del ciclo. Por
este motivo se considera interesante obtener aeésslitde estos ciclos para poder
estudiarlos y conocer su comportamiento. En estartagp se estudia el
comportamiento de una caldera de recuperaciénlde @& 1 nivel de presion (1PS)
en condiciones supercriticas y en el siguientetagarse estudiara la configuracién de
3 niveles de presién con recalentamiento (3PRS)etanvel de alta en condiciones

supercriticas.

La figura 5.75 muestra el esquema del ciclo 1P8de®e puede observar la gran
sencillez de la caldera, compuesta por un Unicerdatnbiador dividido en dos
secciones (EvSC1 y EvSC2, de forma que el nimetokies sea mayor en la zona de
alta temperatura para que la velocidad del fluidosea demasiado elevada por su
menor densidad).
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Fig. 5.75. Caldera de recuperacion de calor d& diesS.

X

Fig. 5.76. Rendimiento del ciclo 1P en funcion deptesion y la temperatura del
vapor cuando el gas entra a la caldera a 850K.
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Antes de mostrar ningun resultado conviene intesténapolar qué ocurriria si a
un ciclo 1P se le aumenta mucho la temperaturasigdses a la entrada de la caldera
y ademas se incrementa la presion llegando a wat@si supercriticos. Para ello es
interesante volver a la figura 5.36 y compararla e05.76, donde la temperatura de

los gases se eleva hasta 850K.

Como se discutié anteriormente, el efecto de awmndattemperatura es como
trasladar la superficie hacia atras en el eje dweeaturas. Efectivamente se puede
observar como el remonte del rendimiento a bajapéeaturas y altas presiones toma
cada vez una importancia mayor (se llega a vesvarso de la superficie en esa zona
de la figura 5.76). Este remonte era producido gdaaumento de la produccion de

vapor, a causa de forma de las isotermas en diagiariviollier.

Si se continla aumentando la temperatura del gasigcrementa la presion, la

curva se transforma en la de la figura 5.77.
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Fig. 5.77. Rendimiento del ciclo 1P en funcion deptesion y la temperatura del

vapor cuando el gas entra a la caldera a 875K.

En ella se puede observar que el aumento del réggntionse hace cada vez mas

fuerte, sobre todo para temperaturas bajas del empoecalentado.
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Presién y temperatura del vapor:

Cuando se aumenta la presion hasta superar el piitite, la configuracion de la
caldera debe ser de paso Unico (figura 5.75). parfigie que se obtiene con dichas

presiones se muestra en la figura 5.78.

830
57 820

810 Tsa

260( [\ | 500

P bar 240)

220 790

Fig. 5.78. Rendimiento del ciclo 1P en funcién deptesion y la temperatura del

vapor cuando el gas entra a la caldera a 875K.

Lo méas destacable de la figura es que hay una eonla que el rendimiento
parece ser independiente de la presion y de lagieryva del vapor, y ademas toma

un valor muy elevado (casi un 60%).

La independencia de la presion a bajas temperaserasstifica de nuevo con las
ecuaciones 5.1 y 5.3. Al igual que en el caso dec@iforme la presion aumenta, la
produccion de vapor se hace mayor ya que el deraoirde la 5.3 disminuye. Pero
por otro lado, el salto entélpico de la turbina \@gor es menor debido a la
disminucion de la entalpia del vapor (diagrama delligt). En el caso de la
configuraciéon supercritica, la ganancia de vapoc@®pensa con la reduccion del

salto entalpico, y el rendimiento permanece comstan
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Por otro lado, si se observa la figura 5.78, se@grque en la parte aparentemente
plana de la superficie, en realidad el rendimianttrece con la temperatura del vapor.
La tendencia no es que sea menor que en configuecanteriores sino que la escala

del ejez es mucho menos fina en este caso.

Finalmente es muy destacable que para temperatiglasapor mas altas las
variaciones son mucho mas bruscas. Comparandaglasd 5.77 y 5.78 se puede
deducir que a altas temperatura la superficie \@n “vetraso”, es decir, a altas
temperaturas la presion debe subir mas hasta kelgarona “plana” de la superficie.
Esto es consecuencia de nuevo de la forma deofesrsas en el diagrama de Mollier

(el descenso de la entalpia con la presion seleetatemperaturas mayores).
Diferencia terminal de baja temperatura (pinch gin

El siguiente parametro a estudiar seria la diféaetgminal de temperaturas a la
salida de los gases de la caldek@i,f,  definido en la figura 5.75). En las figuras
5.79 y 5.80 se muestra como varia la influenciéaderesion y de la temperatura del

vapor respectivamente cuando se disminuye el GaiA ., «

Efecto de la ATpajar
0.590 : 16.0

1 ATy 7 =100 K
0.585 ‘ {155
| ATbaja +=120K
0.580 1150
‘ W
S 0.575 | 1145 2
= | @)
| LL
0.570 | 1140
0.565 1135
0.560 ‘ 1 ‘ 13.0
200 225 250 275 300
P (bar)
RendCC Flujo Caja

Fig. 5.79. Rendimiento y flujo de caja del cicloSLBn funcion de la presién para

distintas diferencias terminales de baja tempeseiif,sja 1)
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Efecto de la ATpgjar

0.590 T T 16.0
ATbaJa T= 100 K | |
0.585 | |
‘ ‘ + 15.5
0580 | .. e
ATbaja T =
0575 [ ------------ +150 _
W
0.570
8 +145 2
0565 |- - NN N\ o
LL
0.560 + 14.0
0.555
+ 135
0.550
0.545 13.0
775 850
Tv salAP (K)
RendCC Flujo Caja

Fig. 5.80. Rendimiento y flujo de caja del cicloSLeén funcion de la temperatura del

vapor para distintas diferencias terminales de teajgoeraturaT paj 7)

El efecto de la reduccion deTp,j, res simplemente un aumento del rendimiento,
pero la superficie de la figura 5.78 tendria lamasforma, con el descenso del
rendimiento a las mismas presiones y las mismagdeaturas.

Esta variable es la equivalente al pinch point a@andonfiguraciones anteriores.
Como se muestra en la figura 5.81, la variacion gieth point conATyy. T €S
totalmente lineal.

Pinch Point del Nivel Supercritico

PPap

Fig. 5.81. Variacion del pinch point frente a lafedéncia terminal de baja

temperaturd{Taja 1)
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Una vez conocida la influencia de los pardmetroglidefio, éstos pueden ser

seleccionados para obtener el maximo flujo de caghminimo coste de generacion.
A la hora de disefiar se debe tener en cuenta demfgeratura de los gases a la salida
de la caldera no debe ser demasiado baja (es mmp®rén estas configuraciones ya
gue la recuperacion de calor es muy alta) y, stuole, el grado de humedad del vapor
a la salida de la turbina. Debido a las altas pnesi, los valores de la temperatura y de
la propia presion estan muy restringidos. Efectat®, la temperatura del vapor no
debe superar, por razones técnicas, los 835K, tpempoco puede ser demasiado baja
por los problemas de humedad en la turbina. Ladrepor otro lado, no puede ser
excesivamente alta por los problemas mecénicosigeogue esto plantearia e
igualmente por los problemas de humedad. Sin egoldampoco interesa estar muy
cerca de la presion critica ya que a cargas pescpadria reducirse mucho la presion,
entrando de nuevo en condiciones subcriticas,lpaigue no estan disefiadas este tipo

de calderas.

Parametros del Nivel Supercritico

1.00
080 N
060 N0
040 N
020 N e
0.00
-0.20
-0.40
-0.60
-0.80
-1.00

Ckwh (%)

-15 -10 -5 0 5 10 15
AVariable (%)
——PAP ——DThbajaT Tv sal AP

Fig. 5.82. Analisis de sensibilidad del coste deegacién en el punto de disefio de

minimo coste para el ciclo 1PS.
Analisis de sensibilidad:

En la figura 5.82 se muestra el andlisis de sditsdide un ciclo 1PS optimizado

para obtener el minimo coste de generacién. Senabgpie el Unico parametro
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realmente optimizado &sT,,,, + La temperatura del vapor deberia ser menor (@s de
el 6ptimo no se encuentra en la zona mas plana sigperficie de la figura 5.78), pero
su valor queda determinado por la aparicion de kachen la turbina. Por otro lado,
la presion deberia ser igualmente méas pequefia,speiifa en 230 bar para tener un
margen de funcionamiento en condiciones superasitita tendencia a reducir la
presion para reducir el coste se observa que@staaria a la que conduce a mayores

rendimientos. Es decir, los factores econdémico®iten la tendencia de la curva.
Configuracion 3PRS

La configuracion anterior, de 1 nivel de presiopesuritica, es un disefio muy
simple con muy buen rendimiento. El rendimientodauser mejorado introduciendo
nuevos niveles de presion, esta vez subcriticogpmea que la cesion de calor se
realice de una forma mas eficiente en términosgétieos. Si se introduce ademas un

recalentamiento, los problemas de humedad enbmtudesaparecen.

Y
} AT entravacas ap

AT saupacas ap

Ec2 IP EclIP :ﬁ
)l | SC2 | Rec| SC1| sbIP| EvIP Ev BP
Ec2 SC Ecl SC

Fig. 5.83. Caldera de recuperacion de calor d&d GERS.
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El disefio que se va a estudiar es de 3 nivelesed®dp con recalentamiento. Su

esquema se ilustra en la figura 5.83.

Como se observa, el esquema es muy parecido al [B?#®,en el nivel de alta
desaparece el calderin ya que el fluido se ena@ientrcondiciones supercriticas. Por
esta razon, adoptando esta configuracion, la podluae vapor del nivel intermedio
no se ve afectada por los pardmetros del nivelltdeaaexcepcidén de la diferencia
terminal de baja temperaturT(s, ¢o9. Sin embargo la produccion de vapor de alta si
depende de la de media, ya que cuanto mayor sedlgésta, mas calor recuperard el

recalentador, “robandoselo” al nivel de alta.
Presion y temperatura de alta:

El primer resultado que se muestra, en la figugd,5/uelve a ser el rendimiento
en funcién de la presion y la temperatura del valgoalta. Se observa, al igual que en
el 1PS, que el rendimiento apenas depende de $&0preEs decir, al aumentar la
presion, la mayor produccién de vapor se ve nézauidd con el menor salto entalpico
en la turbina de alta. En ambos casos, es fadirigtie la presién influya poco sobre
el rendimiento si se tiene en cuenta que el diagreator-temperatura no tiene una
parte plana correspondiente a la saturacién, ytgrao la cesion de calor no difiere

tanto de unas presiones a otras.

En la misma figura se observa que el rendimientomayor para mayores
temperaturas del vapor. Si se compara esta figurdac5.69 (homodloga para el caso
3PR, de configuracion casi idéntica) se observa ejJueomportamiento es similar

exceptuando la influencia de la presion.

En la figura 5.84 se muestra el flujo de caja gyatudel rendimiento. En ella se
observa que desde un punto de vista econémico exmar a presiones mas bajas,
incluso subcriticas, y se debe estudiar detenidemginconviene o no introducir

presiones supercriticas en lugar de detenerseesiopes subcriticas muy altas.

En cuanto a la temperatura, se observa que conaleaezar la maxima permitida

por el fabricante de la turbina.
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Fig. 5.84. Rendimiento del ciclo en funcién dedagin y de la temperatura del vapor

de alta en la configuracion 3PRS.

Fig. 5.85. Flujo de caja en funcion de la presidteyla temperatura del vapor de alta

en la configuracion 3PRS.
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Diferencia terminal de baja temperatura del nivelalta presion 4Ts, ga9:

Para estudiar la influencia @f sy 4asS€ muestran las figuras 5.86 y 5.87. En ellas
se representa el rendimiento en funcion de la @megide la temperatura del vapor,

respectivamente, cuando se redfite, gas

Efecto de la ATpajar

0.5950 : ‘ 171

0.5945 ATagas = 100K~ T - 17

0.5940 -16.9 _
8 s
O 0.5935 - 16.8 <
= O

0.5930 167 T

0.5925 . 16.6

0.5920 16.5

200 220 240 260 280 300
P (bar)
RendCC Flujo Caja

Fig. 5.86. Rendimiento y flujo de caja en funciéa k presion para distintas

diferencias terminales de baja temperatiia{ ga3.

Efecto de la ATpajar
17.1

- 17

- 16.9

ncc
FC (M€)

- 16.8

- 16.7

16.6

Tv sal AP (K)

RendCC

Flujo Caja

Fig. 5.87. Rendimiento y flujo de caja en funci@ld temperatura del vapor de alta

para distintas diferencias terminales de baja teatpe QAT ga)-
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Se vuelve a observar que dicho parametro es elagqute al pinch point de los
niveles subcriticos, aumentando el rendimiento do# T, g.sS€ reduce. Se observa
ademas que la forma de la superficie temperatwsipr apenas se modificaria segun
el eje de las temperaturas, pero que la presioragtesaria a tener una pendiente
negativa si se disminuyATs, 4s ESte nuevo comportamiento se debe a que la
reduccion del salto entélpico es mas importantevédores relativos) que el aumento
de la produccién de vapor del nivel de alta, quaales mayor porque se ha reducido
ATsal gas

Presion intermedia:

En cuanto a la influencia de los parametros detlnile media, se comienza por
estudiar el valor que debe adoptar la presion. 8lirase representan las figuras 5.88-
5.91. En ellas se muestra el rendimiento en fund@®dos parametros; uno siempre es

la presion intermedia y el otro varia en cada gaafi

En todas las figuras se observa que interesa dieyaiesion intermedia a valores
mucho mas altos que en la configuracion 3PR. Iddalimente se pueden hacer

lecturas para cada figura.

En la 5.88, por ejemplo, se muestra también laénitia de la presion de alta. Se
observa como la presion intermedia es mucho mésgyarfte que la de alta. El valor
del rendimiento segun esta Ultima varia muy poemd® casi constante. Se observa
que a presiones intermedias bajas, cuando la prigiude vapor de alta es mayor
porque el nivel de media le “roba” menos calor emeealentador, el rendimiento
disminuye con la presion. Es decir, el efecto amiso que cuando se aumentaba la
ATsa Por el contrario, a mayores presiones intermdditendencia se invierte y es el
aumento de la produccién de vapor de alta la quardofrente a la pérdida de salto

entalpico.
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Fig. 5.88. Rendimiento del ciclo en funcion depassiones de alta e intermedia en la

configuracion 3PRS.

En la 5.89 se muestra la superficie en funcioradermperatura del vapor de alta.
Se observa que desde un punto de vista termodioasi@mpre interesa ir a
temperaturas altas. El efecto es el mismo en lardig.90 Con la temperatura de

recalentamiento.

Tsal AP

Fig. 5.89. Rendimiento del ciclo en funcién depassion intermedia y la temperatura

del vapor de alta en la configuracién 3PRS.
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Fig. 5.90. Rendimiento del ciclo en funcién depassion intermedia y la temperatura

del vapor recalentado en la configuracion 3PRS.

Tsalgas D 4

Fig. 5.91. Rendimiento del ciclo en funcién de passion intermedia y la diferencia

terminal de baja temperatura en la configuracilRSP

Por dltimo, en la figura 5.91 se muestra la inftiande AT, 4os S€ vuelve a
observar que su efecto es analogo al del pinch poitas configuraciones subcriticas.

El rendimiento del ciclo aumenta cuandds, g.s S€ reduce, debido a la mayor
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produccion de vapor. En esta figura se aprecialgugesion intermedia tiene una
influencia menor que en casos anteriores cuandedseeAT, 4.s ESto se debe a que
cuanto menor seATs, ¢as Menor es la cantidad de energia disponible panivel

intermedio (la temperatura de los gases es menpnr tanto, la mejora que aporta el

nivel intermedio es menor.

Las tendencias al modificar el pinch point y elraajgh point del nivel intermedio
no aportan nada nuevo en esta configuracion, poguéno se muestran resultados

para dichas variables.
Presion de baja:

Finalmente se estudia el efecto de la presion igdel de baja. Las figuras 5.92 y
5.93 muestran los resultados obtenidos al varigorésion de baja para distintas
presiones del nivel intermedio y para distintoored deATs, ¢as EN ellas se observa
gue se debe tender a valores bajos para la prdsiditho nivel independientemente

de los valores que adopten los demas parametros.

Presion de baja - Presion Intermedia

0.5960
0.5950
0.5940
0.5930
0.5920
0.5910
0.5900

0.5890 : : l l
4 5 6 7 8 9 10 11

ncc

| Pp: —e—20bar —=— 30 bar 40 bar 50 bar —%— 60 bar |

Fig. 5.92. Influencia de la presion de baja enesidimiento del ciclo 3PRS para

distintas presiones intermedias.
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Presion de baja - AT g gas

0.5970
0.5960
0.5950
9 0.5940
< 0.5930
0.5920
0.5910

0.5900 \ : :
4 5 6 7 8 9 10 11

|DTsa| gas | —&— 100 K —8— 1125 K 125K 137.5 K —¢— 150 K|

Fig. 5.93. Influencia de la presién de baja enesidimiento del ciclo 3PR para

distintas presiones diferencias terminales de teajperatura.
Analisis de sensibilidad:

Para concluir el estudio de esta configuracion sestna el andlisis de sensibilidad
al modificar los parametros del nivel supercrisd@dedor del punto de minimo coste.

Parametros del Nivel Supercritico

0.040
0.030
0.020
0.010
0.000
-0.010
-0.020
-0.030

Cxwh (%)

AVariable (%)

——PAP ——DTsalgas Tv sal AP

Fig. 5.94. Andlisis de sensibilidad del coste deegacion frente a los parametros del

nivel de alta en el punto de disefio de minimo copate el ciclo 3PRS.
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Se observa de nuevo que el Unico parametro reanoptitmizado es la diferencia
terminal de baja temperatura. La temperatura delserimayor para obtener un mejor
coste pero no se aumenta ya que en ese caso $& gadar a la turbina de vapor. La
presién, por su parte, toma el valor de 230 bagaerdeberia ser menor segun el
modelo termoeconémico. Como en el caso de 1PSe misminuye mas para evitar

presiones muy por debajo del punto critico cuamdopere a cargas parciales.
5.1.3.Revision de los disefios

Hasta el momento se han dado las directrices de s@haccionar los parametros
de disefio de la caldera de recuperacion de distbatafiguraciones posibles, de forma
gue se pueda maximizar el flujo de caja de la akrdr minimizar el coste de

generacion.

Sin embargo, en ese proceso de seleccion, puedss digefios prohibidos tanto
por la aparicién de excesiva humedad en la turbeaapor como por temperaturas
demasiado bajas en el escape de la caldera quéipermla condensacion de acidos
en la chimenea. Por ejemplo, en la configuracioRSRasi como en la 1PS, el
rendimiento del ciclo es muy alto gracias a queeleuperacion de calor es muy
efectiva. Por ese motivo no seria extrafio encodis@fios en los que la temperatura
de los gases a la salida de la caldera fuerariandera 90°C o 95°C, que se consideran

el limite permitido.

Si se llegara a estas situaciones, la seleccidasdearametros de disefio deberia
ser revisada. La grafica 5.95 muestra, partiendloesdelltado de minimo coste, cémo
podria ser aumentada la temperatura de los gdaesalida de la caldera empeorando

de manera minima dicho coste en la configuracidR3P

En dicha figura se muestra la variacién de la teaipea de los gases a la salida
de la caldera cuando se modifican los distintosapatros de disefio. Si la
optimizacion del disefio hubiera sido posible denfocompleta —es decir, sin llegar a
limites que no se deben pasar por razones técntodss las curvas estarian por

encima del eje, ya que el punto de partida tendria el minimoedSin embargo se
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observa que tanto el approach point del nivel im&elio como la temperatura de salida

de alta y la de recalentamiento se encuentrangtmjo. En los dos primeros casos se
debe a los limites técnicos ya comentados, miequasen el caso de la temperatura
de recalentamiento el limite lo marca la diferemt@aemperaturas entre los gases a la
salida del sobrecalentador de alta y la propia ¢égatpra de recalentamiento, que debe

ser mayor que cero para evitar disefios imposibles.

Parametros de disefio

0.020
0.015 — P (EvSC1)
. ——— DT baja T (EvSC 2)

0.010 T Salida (EvSC 1)
< 0.005 ——P(EV)
‘-g’ 0.000 —¥— Pinch (Evl)
2 Approach (Evl)
O .0.005

T Salida (Recal)

-0.010 ——P(EVL)

-0.015 Pinch (EvL)

0.020 Approach (BEvL)

373.8 373.9 3740 3741 3742 3743
Tg sal CRC (K)
Fig. 5.95. Variacion del coste y de la temperatigaalida de los gases de la caldera

al modificarse los distintos pardmetros de disefio.

Obviando, por tanto, estos tres parametros, senabsgple para aumentar la
temperatura de salida de la caldera sin aumentaaslado el coste, los parametros a

modificar deberian ser el pinch point y el approaaimt del nivel de baja.

Se podrian obtener unas curvas analogas en eldmagpe el disefio optimo
suministre cédmo resultado una gran cantidad de dadha la salida de la turbina. De

la misma forma, este tipo de andlisis se puedeai otras configuraciones distintas.
5.1.4.Seleccibn de la configuracion de la caldera de pegacion de calor

Una vez que se selecciona la mejor turbina de ges yna potencia de la planta
dada, el siguiente paso es seleccionar el tipoodéguracién que debera adoptar la

caldera de recuperacion de calor.
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En el apartado 5.1.1 se llegaba a la conclusidquddos parametros de disefio de

las turbinas de gas siguen una cierta tendendianeion de su potencia hominal, por
lo que se podia definir una turbina “tipo” parazadtencia. Una vez conocidas como
son las tendencias en el disefio de las distintafigcoaciones de la caldera posibles,
se pueden optimizar los parametros de disefio del@é vapor (segun la metodologia
propuesta en el apartado 5.4) para cada una tierltéisas de gas “tipo”. De esa forma
se obtendran una serie de curvas con las que idigodt configuracion es la mejor

segun el tamafio de la planta.

El primer resultado que se muestra se corresporme a rendimiento

termodindmico de cada una de las configuraciones:

0.60

0.58 -
0.56 -
0.54
0.52 -

ncc

0.50 -
0.48 -

0.46 1 1 1 1
0 100000 200000 300000 400000

Necc (kW)

—1P—2P 2PR 3PR

Fig. 5.96. Rendimiento de las distintas configusaes en funcién de la potencia del

ciclo combinado.

Se observa cémo, desde un punto de vista puransgntedinamico, los ciclos de
tres niveles de presion siempre proporcionan mejudlimiento que los de 2 niveles y
1 nivel. Igualmente se observa que practicamenteexiste diferencia entre la

configuracion de 2 niveles con y sin recalentansient

Por otro lado, desde un punto de vista puramemeadedico o financiero, se

deberian seleccionar las configuraciones mas Isgpata plantas de poca potencia. La
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figura 5.97 muestra la estimacion del coste dechdderas de recuperacion y la

estimacion de la inversion total en funcion dedgepcia del ciclo combinado:

1.14 10
1.12 - 9
1.10 - -z |8
1.08 o= L7
£ 106 Tl -6 ¥
G 104 ZerT 2 L5 o
S 1024 oTooeeT a8
1.00{ _-==— -3
0.98 - -2
0.96 - 1
0.94 : : : 0
100000 200000 300000 400000
Necc (KW)
CF1P CF2pP
CF2PR CF3PR
———-CCRC1P ———-CCRC2P
CCRC2PR CCRC3PR

Fig. 5.97. Coste total de la planta y coste dealdera de recuperacion en funcion de

la configuracion de la caldera y de la potencitaddanta.

Segun este criterio, para plantas de baja potsecieberian seleccionar los ciclos
de 1 o 2 niveles de presion, mientras que los desdles, al ser mas caros, deben

instalarse sélo para altas potencias.

Sin embargo, utilizando el modelo termoeconémi@ppesto se pueden conjugar
ambos criterios y establecer cuél de las configonas es la mas apropiada. En las
figuras 5.98 y 5.99 se muestra el flujo de caja goste de generacion (en valor

relativo con respecto a la configuracién 2PR).

En ellas se observa que prevalece el mayor rendioniel ciclo de 3 niveles de
presion sobre su coste (para el rango de poteersiasliado). Por tanto, segun el
modelo se deberia seleccionar la configuracion iigedes de presién, ya que, a pesar
de su mayor coste, siempre proporciona mejoredtades econdmicos durante el
periodo de explotacién. No obstante, se debe ameuenta que no soélo son decisivos

los factores termoecondmicos aqui propuestos sieot@mbién se deben considerar



Capitulo 5: Resultado251

los argumentos financieros y de evaluacion de oegge pueda tener la empresa

promotora. Esta cuestion se volvera a discutid apartado 5.3.

1.40
1.20 -
1.00 -

S
0.80 -
0.60 -
0.40 -
0.20 -

0.00
-0.20 -

-0.40
100000 200000 300000 400000

NeCc (kW)

—1P —2P 2PR 3PR

FC / FCopr

Fig. 5.98. Estimacion del flujo de caja de lasidias configuraciones en funcién de la

potencia de la planta.
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1.040
1.035
1.030

1.025 -
1.020 |
1.015 - \
1.010 |
_

Ciwn/Crwh 2PrR

1.005 -
1.000 - —_—
0.995 +
0.990 1 1 1
100000 200000 300000 400000

Necc (KW)

—1P—2P 2PR 3PR
Fig. 5.99. Estimacién del coste de generacién endiatintas configuraciones en

funcidn de la potencia de la planta.
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5.2. Resultados a carga parcial

5.2.1.Turbina de gas

Como se indico en el apartado 3.3, en el trabajgoagemplan tres posibilidades
para regular la potencia de la turbina de gas. riragpa de ellas consiste en una
regulacion del dosado, tal y como se ha veniddzagado tradicionalmente. Las otras
dos opciones requieren del uso de una turbina decga compresor de geometria
variable. Con compresores de este tipo se puedkr vantablemente el gasto de aire
sin que éste entre en pérdidas, ya que los alabeslaptan al nuevo angulo de
incidencia del flujo. De esa forma se puede redal@otencia manteniendo constante

o bien la temperatura de entrada a la turbinamlbiéemperatura de escape.

En este apartado se muestran los resultados obsepiata la turbina de gas de la
tabla 5.7 utilizando las tres estrategias anteeoter mencionadas. Para cualquier otra
turbina de gas los resultados serian anélogos,ugalas modelos de simulacion
utilizados (desarrollados en el apartado 3.3) zatili unas curvas caracteristicas
estandar que se escalan al punto de disefio deumraigrbina de gas. El objetivo es
observar el resultado de las principales variaddéeka turbina y la comparacion de las

diferentes estrategias.
Regulacién tradicional mediante el dosado.

Las figuras 5.100 y 5.101 muestran el valor depldscipales parametros de la
turbina de gas frente al grado de carga. Los valegeresentan en relacion al valor de
disefio. De ese modo, todas las curvas toman el Yaém dicho punto (100% de la

carga).

La figura 5.100 muestra la temperatura de escapeniperatura de entrada a la
turbina y el dosado de la mezcla. Se observa geemportamiento es el que cabe
esperar; para reducir la potencia de la turbingaees necesario reducir el dosado,
por lo que la temperatura de entrada a la turbénamenor. Como consecuencia de la

menor temperatura de entrada a la turbina los glsesscape pierden temperatura,
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cuestidén que no es deseable para el ciclo combipadpe se podra producir menos

vapor.

Regulacion tradicional

1.05
11 Tesc / Tesc (dis)
0.95 +
0.9 | Tet / Tet (dis)
0.85 +
Dosado / Dosado (di
0.8 T T T T T

100 90 80 70 60 50 40
gC (%)

Fig. 5.100. Temperatura de escape, temperaturatdeda a la turbina y dosado en

funcién del grado de carga en turbinas con regiede la carga tradicional.

La figura 5.101, por otro lado, muestra el gast@ide, la relacion de compresion
y el rendimiento de la turbina de gas frente atigrde carga. Tanto el gasto de aire
como la relaciébn de compresién se muestran comealor relativo al punto de

disefio. El rendimiento (en el eje de la derechaineglor absoluto.

Regulacion tradicional

1,05 0,4
1] My /My (gis) L 0.38
p/ ps)
0,95 - - 0,36
)
o
0,9 - - 0,34
Nre
0.85 1 eje derecha L 0,32
0,8 T T T T T 0,3
100 90 80 70 60 50 40
gCs (%)

Fig. 5.101. Gasto masico, relacion de compresidengimiento de la turbina de gas

en funcion del grado de carga para una turbinaegmacion tradicional de la carga.
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Se observa que el gasto de aire permanece praetitaroonstante en todo el

rango de potencias. Esto es debido a la forma sleclavas caracteristicas del
compresor (figura 3.3). También se observa (comdijeeen el apartado 3.3), que la
relaciébn de compresion que satisface las ecuacmesmpatibilidad entre las curvas
caracteristicas del compresor y las de la turbismiduye cuando se reduce el grado
de carga. Finalmente se muestra la evolucion deliméento de la turbina al reducirse
el grado de carga. La tendencia, como era de espsra disminuir cuando se reduce

la potencia de la turbina.

Regulacion con compresor de geometria variable déjala temperatura de entrada

a la turbina constante.

Las figuras 5.102 y 5.103 son las analogas a [H305y 5.101 con esta nueva
estrategia de regulacion. En las curvas de lasafigse puede observar un punto donde
todos los pardmetros mostrados se truncan. Estei@@m las tendencias es debido a
que la variacion de la geometria de los alabesa&a, en esta simulacion, hasta que
el gasto de aire es el 95% del nominal. A partiese punto, la regulacion se realiza
mediante el control del dosado exclusivamente. Ut de cambio de estrategia se
decidié “arbitrariamente”, de forma que se produjelrededor del 90% de la carga.
En la realidad, el valor dependera del nimero dal@samientos del compresor en
los que se pueda regular la geometria (cuanto msg@rel nidmero mas se podra

reducir el gasto de aire).

En la figura 5.102 se observa, a diferencia deb aasterior, como el dosado
aumenta en la zona de regulacion por geometriahlariEsto debe ser asi ya que se
desea que la temperatura de entrada a la turbimrepezca constante y la relacion de
compresion disminuye (figura 5.103), por lo quetdanperatura a la salida del
compresor es menor, por lo que el dosado debe aam@wosteriormente, en la zona

de regulacion por dosado, la tendencia vuelve aysal a la del caso anterior.
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Control de la T ¢

1.05
1 - Tesc / Tesc (dis)
0.95 -
0.9 -
0.85
Dosado / Dosado (dis)
08 T T T T T

100 90 80 70 60 50 40
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Fig. 5.102. Temperatura de escape, temperaturatdeda a la turbina y dosado en
funcion del grado de carga en turbinas con regitacle la carga manteniendo

constante la temperatura de entrada a la turbina.

En cuanto a la temperatura de entrada a la turbmapserva que en la zona de
geometria variable permanece constante, ya quesesamdicion impuesta. En la zona

de regulacion por dosado la tendencia vuelve sarterior.

Por ultimo, se observa que la temperatura de esuapenta en la primera zona.
Esto se debe a que la temperatura de entradaigbiaat es constante mientras que la
relacion de expansion disminuye. En la segunda leoteandencia vuelve a ser igual al

caso anterior.

En la figura 5.103 se muestra como el gasto mé&dicaire, efectivamente, se
modifica hasta cerca del 95% del nominal en la z@aegulaciébn con geometria
variable. Posteriormente, se hace constante dehida forma de las curvas
caracteristicas del compresor. Se observa tamhiénlagrelacién de compresion es
descendente conforme se reduce el grado de cangamas fuertemente en la zona de
control por geometria variable. Finalmente se pwidervar que el rendimiento de la
turbina de gas también desciende conforme se reglugeado de carga, pero mas

fuertemente en la zona de geometria variable.
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Control de la T &

1,05 0,4
1 - 0,38
My [ My (dis)
0,95 - - 0,36
e
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g (%)
Fig. 5.103. Gasto masico, relacion de compresidengimiento de la turbina de gas
en funcion del grado de carga para una turbinaegulacion de la carga manteniendo

constante la temperatura de entrada a la turbina.

Observando la evolucién de la temperatura de esgajs rendimiento térmico
conjuntamente no se puede predecir facilmentetsitg® de regulacion es ventajosa
en los ciclos combinados frente a la tradicionah é&fecto, el aumento de la
temperatura de los gases de escape es converngatprpducir mas vapor pero, a su
vez, el rendimiento de la turbina de gas parecedgseiende mas rapidamente. Esto
ultimo es debido a que la procedencia de las cuwaeacteristicas es distinta en un
caso y en otro, aunque el comportamiento logicdaset contrario. Por dichos
motivos, esta discusion se pospone para el apafaid, donde se muestran los

resultados obtenidos para el ciclo combinado.

Regulaciéon con compresor de geometria variable ddia la temperatura de escape

constante.

Otra posibilidad (utilizada por algunos fabricahtes la de mantener constante la
temperatura de escape de la turbina mientras sdarefjgasto de aire mediante la
geometria variable. Los resultados para esta egisate muestran e las figuras 5.104
y 5.105. Las curvas vuelven a tener un punto decénmiento cuando se llega al 95%

del gasto nominal de aire.
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Control de la T gscape
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Fig. 5.104. Temperatura de escape, temperaturatdeda a la turbina y dosado en
funcién del grado de carga en turbinas con regitacle la carga manteniendo

constante la temperatura de escape.

La primera conclusion es que el punto del cambi@steategia se produce con
menor grado de carga. Esto quiere decir que lapiatgue proporciona la turbina de
gas cuando el caudal es el 95% del nominal es nsger mantiene la temperatura de

entrada a la turbina constante que si se mantetegriperatura de escape.

A diferencia del caso anterior, se observa queoshdo ahora disminuye en la
zona de regulacion por geometria variable. Estaded® a que la temperatura de
entrada a la turbina baja como consecuencia delajtemperatura de escape se
mantiene y la relacién de expansion disminuye [@eelacion de compresion en la
figura 5.105), por lo que no es necesario que shdo crezca, como en el caso
anterior.

En la figura 5.105 se observa la evolucién delgasisico de aire, la relacion de
compresion y el rendimiento térmico de la turbieagas. En esta ocasion ocurre lo
mismo que con la estrategia anterior: mantenertantesla temperatura de escape es
beneficioso para el ciclo combinado pero el reneinta de la turbina de gas cae mas

rapidamente que con una regulacion tradicionatipsado.
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Control de 1a T escape

1,05 0,4
1 + 0,38
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eje derecha
0,8 T T T T T 0,3
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Fig. 5.105. Gasto masico, relacion de compresidengimiento de la turbina de gas
en funcion del grado de carga para una turbinaegulacion de la carga manteniendo

constante la temperatura de escape.

Por otro lado, en la figura 5.106 se compara lgptgatura de escape con las 3
estrategias de reduccion de carga. En ella sevabgee, en las turbinas de geometria
variable, la temperatura en la zona de controldosado (después del truncamiento)
es practicamente independiente de la estrategiaod&ol. Esto ocurre porque el
caudal es el mismo (el 95% del nominal) y la rélacde compresién (y de expansion)
muy parecida. Por tanto, para una misma temperdtusntrada a la turbina, el grado
de carga y la temperatura de escape coinciden.

Control de 1a T escape

1.05
1 4
0.95 -
0.9
0.85 -
0.8 T T T T T
100 90 80 70 60 50 40
gc (%)
trad tet tesc

Fig. 5.106. Temperatura de escape en funcion dedogde carga y del tipo de
estrategia utilizado en la regulacion.
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Regulacion de las turbinas de gas con combustiéousmcial.

Cuando la turbina de gas empleada es de combs&i@rencial las estrategias de
regulacion pueden ser las mismas. La diferencidbastn que la reduccién del dosado
se efectla primero en la segunda camara de combugticuando en ésta no se
inyecta ya combustible, se va reduciendo el dodada primera.

Los resultados obtenidos se muestran a continuacion

Regulacién tradicional

1,05
Tet 1 / Tet 1 (dis)
1
0,9 A
Tesc / Tesc (dis)
0,85 -
Dosado / Dosado (dis
0,8 T LN T
100 90 80 70 60
gcre (%)

Fig. 5.107. Temperatura de escape, temperaturatdeda a la turbina y dosado en
funcion del grado de carga para turbinas de condbustecuencial y regulacién
tradicional de la carga.

Regulacién tradicional

1,05 0,45
1 Ma / Mg (gis) 1 o043
0,95 4 + 0,41
0,9 + 0,39
0,85 | e + 0,37
eje derecha
0,8 ‘ ‘ ‘ 0,35
100 90 80 70 60
gcre (%)

Fig. 5.108. Gasto de aire, relacion de compresid@ngimiento de la turbina de gas en
funcion del grado de carga para turbinas de condbustecuencial y regulacién
tradicional de la carga.
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En las figuras 5.107 y 5.108 se muestran los iexbodt obtenidos cuando se varia

el grado de carga de una turbina de gas de cormbbusécuencial sin geometria
variable. Si se comparan con los obtenidos patarkdana de gas de ciclo simple se
observa que aparece un punto en el que se truasgpehdientes. Este punto tiene
lugar cuando se deja de inyectar combustible esedmnda camara de combustion.
Igualmente se observan en esta Ultima zona undadsoes en los resultados. Estas
son debidas a que la convergencia de las ecuaaonesste tipo de turbinas es mas

compleja que con las turbinas de ciclo simple.

Como se observa en la figura 5.107, antes del puaatotruncamiento la
temperatura de entrada al primer cuerpo de la rarlpermanece constante.
Posteriormente, la temperatura de entrada a amipas disminuye pero ya no se

inyecta combustible en la segunda camara.

Las figuras 5.109-5.112 muestran los resultadosnadids para las turbinas con

geometria variable con las otras dos estrategiasmteol.

Control de la T ¢

1.05
1 =,,—-;‘\ Tet 1 / Tet 1\(:15-)\11‘-‘
0.95 +
Tesc / Tesc (dis)

0.9

0.85
Dosado / Dosado (dis)
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gc g (%)

Fig. 5.109. Temperatura de escape, temperaturatdeda a la turbina y dosado en
funcion del grado de carga para turbinas de condvusecuencial y regulacion de la

carga manteniendo la temperatura de entrada ebiadLconstante.
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Control de la T &
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Fig. 5.110. Gasto de aire, relacion de compresidanglimiento de la turbina de gas en
funcion del grado de carga para turbinas de condvusecuencial y regulacion de la

carga manteniendo la temperatura de entrada ebladLconstante.

Las figuras 5.109 y la 5.110 muestran los resuftaglee se obtienen cuando se
regula la temperatura de entrada a la turbina.usdeobservar que ahora aparecen
tres zonas. En la primera se reduce el gasto @enaddiante la variacion de la
geometria de los alabes del compresor. En la sagsadreduce el dosado de la

segunda camara de combustion y en la tercera seeretide la primera camara.

La temperatura de los gases de escape sigue whentgm similar al caso de la
turbina de ciclo simple, es decir, aumenta mientsas mantiene constante la

temperatura de entrada a los dos cuerpos de ladurb

Las figuras 5.111 y 5.112 muestran los resultadas@o se mantiene constante la
temperatura de escape. De nuevo vuelven a apdascetsmas tres zonas de antes.
En este caso, la tendencia de la temperatura cedardal segundo cuerpo de la turbina
es la que tiene un comportamiento similar al cascespondiente de la turbina de gas

de ciclo simple.
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Control de l1a T escape
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Fig. 5.111. Temperatura de escape, temperaturatdeda a la turbina y dosado en
funcion del grado de carga para turbinas de condvusecuencial y regulacion de la

carga manteniendo la temperatura de escape canstant

Control de la T escape
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Fig. 5.112. Gasto de aire, relacién de compresidanglimiento de la turbina de gas en
funcion del grado de carga para turbinas de condvusecuencial y regulacion de la

carga manteniendo la temperatura de escape canstant

5.2.2.Ciclo de vapor

La regulacion de la potencia del ciclo de vapaod gstbernada por la de la turbina

de gas a través de la temperatura y el caudakdgakes de escape. Como se indico en
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el apartado 3.5, la turbina de vapor se regulapresion deslizante ya que, de esa
forma, la caldera se adapta mejor a las condicionpaestas por la turbina de gas.
Por tanto, el sistema evolucionara liboremente coagidestado de la turbina de gas
varie, no existiendo restricciones ni para la presle los calderines ni para el gasto de

vapor que evoluciona por la turbina.

El objetivo del apartado es mostrar la variacionlageprincipales variables del
ciclo de vapor, discutirlas para las distintas uraciones posibles y, a partir de los
resultados econémicos que se obtengan, determindér tigo de estrategia de
regulacion de la turbina de gas es mas aconsdmbEmularan las tres descritas en el

apartado anterior).
Ciclo 1P.

La figura 5.113 muestra la presion y el gasto g@wr@roducido por la caldera en

funcién del grado de carga de la turbina de gas.

Al reducir el grado de carga, la cantidad de cqlee la caldera puede recuperar
disminuye. Esto se debe traducir en una menor poddlu de vapor, como se aprecia
en la grafica. En el caso de que la turbina desgaggule mediante la regulacion por
dosado (la regulacion tradicional), se observa céhyasto de vapor se reduce. Esta
reduccion se debe a la disminucién de la temperaderlos gases de entrada a la
caldera junto con que el gasto masico de gas etgaidente constante. Sin embargo,
si la regulacion se efectia manteniendo la temperate escape de la turbina de gas
se observa que la produccion de vapor cae masmenta. En esta situacién, la
temperatura de entrada de los gases a la calddaage® permanece constante y el
gasto de gas el que se reduce. Se puede decitamor que la influencia de la
temperatura escape influye mas en la producciovager que el caudal de gas. Por
otro lado, se observa que si la regulacién sezaeaéjando constante la temperatura
de los gases a la entrada de la turbina de gasdaqrion de vapor casi no varia. Este

hecho es debido a que, aunque el caudal de los gaseeduce, éstos entran en la
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caldera con mayor temperatura (véase figura 5.10@dando la produccién de vapor

practicamente equilibrada.

Presion y gasto de vapor en el ciclo 1P

45 90
43 - 85
41 - - 80
39 - 75
~ 37 A - 70 &
S 35 65 D
o 33 L 60 ¢
31 - 55
29 - 50
27 + - 45
25 ‘ ‘ ‘ T ‘ —+ 40
100 90 80 70 60 50 40
gcte (%)
P (trad) =P (tet) — P (tesc)
mv (trad) ——mv (tet) ——mv (tesc)

Fig. 5.113. Variacion de la presion y de la prodtucae vapor en funcién del grado

de carga de la turbina de gas.

En el caso de la presion, se observa que el coampmmto es similar a la
produccion de vapor. Esta situacion es predecidléegiendo en cuenta la ecuacion

3.121 y que la regulaciéon de la turbina se realigdiante presion deslizante.

Otro resultado interesante se obtiene cuando sparam los resultados obtenidos
con las turbinas de gas de geometria variable, perta zona de regulacion por
dosado (cuando el gasto de aire es el 95% del abrgirya no se modifica la
geometria de los alabes). Se puede observar ago tkel apartado que todos los
resultados, independientemente de la estrategiarteol utilizada, convergen en esta
zona. La razdén por la que esto ocurre se puedécaxmibservando de nuevo las
figuras 5.103, 5.105 y 5.106. En ellas, como yairglcO, se observa que la
temperatura de escape y el gasto de gases enatinhason los mismos con ambas
estrategias. Por tanto, las condiciones de enteadia caldera son iguales y los

resultados también lo deben ser.
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Por otro lado, en la figura 5.114 se muestra Iptatura del vapor a la salida de

la caldera, asi como la variacion del pinch poidelapproach point.

A. Point, Pinch Pointy T a0, €n el ciclo 1P

15 900
13 1 - 850
g 1 - 800
o 9 —
a - 750 =
> 7 =
o
- 700
< 5 \
3 —— - 650
1 : : : : ‘ 600
100 920 80 70 60 50 40
gcrc (%)
e AP =—— PP Tv (trad) —— Tv (Tet) —— Tv (tesc)

Fig. 5.114. Variacion del pinch point, del approadmnt y de la temperatura del vapor

vivo en funcién del grado de carga de la turbingae

Para la temperatura se muestran de nuevo la \@miaabtenida con las tres
estrategias del control de la carga. Con una regulatradicional la temperatura
desciende desde el principio ya que la temperaderdos gases es menor. Sin
embargo, cuando se regula manteniendo constatgefgeratura de los gases o la de
entrada a la turbina de gas se observa que larteiades la contraria. En el caso de
gue se regule la temperatura de los gases, ehirate de la temperatura del vapor es
casi inapreciable y se debe a la disminucién gedduccidén de vapor. En el caso de
gue se controle la temperatura de entrada a lanturbde gas, al aumentar la

temperatura del gas a la entrada a la calderajéarttbhace la del vapor.

Los resultados para el pinch y el approach poilat s muestran cuando se regula
la temperatura de escape de la turbina de gasbssva que ambos se reducen. La
tendencia es mas acusada en el approach poinin@l point nunca podra ser cero
mientras que el approach point si puede llegautaese). Con este tipo de resultados
se puede estudiar cudl es el limite técnico que sebe dar al approach point en su

punto nominal para evitar evaporaciones en el eo@zalor a cargas parciales.
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Otro resultado es la evolucion del rendimiento aelo conforme se reduce la

potencia de la turbina de gas. Este resultadop jooh la potencia total del ciclo
combinado, se muestra en la figura 5.115 para teategia de control de la

temperatura de escape de la turbina (que serdifmda simpre que no se indique lo

contrario).
Rendimiento y potencia del ciclo 1P
0.53 300000
0.52
250000
0.51
0.5 I 200000 s
g 0497 150000
= 0.48 | 8
0.47 I 100000 £
0.46 -
I 50000
0.45
044 T T T T T O
100 90 80 70 60 50 40
gcre (%)
——Ne CC ——Rend CC

Fig. 5.115. Variacion del rendimiento y de la poiande la planta en funcién del

grado de carga de la turbina de gas.

Rendimiento del ciclo 1P
0.53

0.51 +

0.49 +

ncc

0.47

0.45 +

0-43 T T T T T
260000 240000 220000 200000 180000 160000 140000

Necc (kW)
Trad ——Tet ——Tesc

Fig. 5.116. Variacion del rendimiento del ciclo dinado en funcion de la potencia

de la planta.

En la figura 5.116 se vuelve a mostrar el renditoiele la planta pero en funcién

de la potencia del ciclo. En ella se muestran ldagen segun las tres estrategias
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simuladas. Comparandolas, se puede concluir gemeimiento del ciclo mejora si se

utilizan turbinas de gas con geometria variabl®, looque se resuelve el problema

planteado en el apartado anterior.

Finalmente, se muestra la variacién de los respdt@dondmicos de la planta. La
figura 5.117 muestra el flujo de caja y el costgdeeracion en funcion del grado de

carga de la turbina de gas.

Resultados econdmicos del ciclo 1P

10 5.0

7.5 - 4.5

5 A - 4.0
g 2.5 - 3.5 g
5/ 0 1 1 1 1 3.0 E
L 25 257

-5 1 - 2.0

-7.5 - 1.5

-10 1.0

100 90 80 70 60 50 40
gcc (%)
—— Fluio de caia —— Coste de aeneracion

Fig. 5.117. Flujo de caja y del coste de en funciéhgrado de carga de la turbina de
gas.

En ella se observa que el beneficio de la cenergduede hacer negativo (en este
caso para cargas inferiores al 80%). Eso ocurredwal coste de produccion es
mayor que el precio de venta de la energia. Estea@s importante para conocer el

rango de potencias en el que la central es viablpifn se explico en el capitulo 2).

Por otro lado, la figura 5.118 muestra la curvafggta de la central. En el eje de
abscisas se representa la energia producida durandéa (la potencia de la planta
multiplicada por 24 horas de funcionamiento a éifées cargas parciales), y en el de
ordenadas el coste de generacion (a cada cargalpaton ella se puede predecir el
coste de produccién segun la potencia que debahmirar la planta a la red durante

un dia de produccion. Se muestran dos series, onk €ue se estima que la
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produccion anual es de 7000 horas al afio y otE@@. Esta curva es interesante a la

hora de contratar la energia en el mercado elécainque también puede servir para

comparar las distintas configuraciones del ciclovdpor posibles en la etapa de

disefio.
Curva de oferta del ciclo 1P
5.3
5.1
4.9 |
o 4.7 -
£ 45
s 43
© 41
3.9 A
3.7 A
35 : : : : :

3.5 4 4.5 5 5.5 6 6.5
Produccion 1 dia (MWh)

—— 7000 h/afio —— 5000 h/afio
Fig. 5.118. Curva de oferta del ciclo de 1P.
Ciclo 2P.

Los resultados que se muestran para la configur&®dson los mismos que los
de la 1P.

Presion y gasto de alta en el ciclo 2P

95 74
90 + 71
85 - 68
—~ 80 65 ~
IS 2L
L 75 -62 2
o 52
70 4 F59 €
65 - 56
60 + - 53
55 T T T T T 50
100 95 90 85 80 75 70
gcte ()
P (trad) P (tet) ——P(tesc)
mv (trad) ——mv (tet) ——mv (tesc)

Fig. 5.119. Variacion de la presion y de la proddrecade vapor del nivel de alta en

funcion del grado de carga de la turbina de gas.
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La figura 5.119 muestra la presion y la producdi@vapor del nivel de alta
presién de la caldera. Se observa cémo, salvarsladifarencias de los valores

absolutos, las tendencias son las mismas que lpeicdoel P.

Por otro lado, la figura 5.120 muestra la presi@h gasto de vapor producido por
el nivel de baja. En este caso si se producen atampientos distintos. En la curva
correspondiente a la produccion de vapor, cuandoegala la turbina de forma
tradicional, se observa que éste tiende a aumehtaducirse el grado de carga. La
razén por la que esto ocurre es que el gasto de depalta se reduce a gran velocidad
y, por tanto, la cantidad de calor disponible erzdaa de baja temperatura de la
caldera aumenta. En el caso de la regulacion compi@sores de geometria variable,
se observa que, en el intervalo en el que la regulase hace manteniendo la
temperatura de entrada a la turbina de gas o ksdape, la tendencia del gasto de
vapor de baja es a disminuir. En estos casos gh@damiento se puede explicar de la
misma forma, ya que el gasto de alta ahora bajasngie “roba” calor al de baja. En

la zona de regulacién por dosado la tendenciavéerie.

Presién y gasto de baja en el ciclo 2P
5.2 19

5 1 - 18.5
4.8 - 18
4.6 - 17.5
o= 4.4 R N F17 &
S 42 - 165 D
a4 16 £
3.8 - - 15.5
3.6 - 15
3.4 1 - 14.5
3.2 1 1 1 1 1 14
100 95 90 85 80 75 70
gcre (%)
P (trad) — P (tet) — P (tesc)
mv (trad) —— mv (tet) —— v (tesc)

Fig. 5.120. Variacion de la presién y de la prodlircade vapor del nivel de baja en

funcidn del grado de carga de la turbina de gas.
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En el caso de la presion de baja, su tendenciandarsa la de alta. Esto se debe a

gue en la ecuacién 3.121, el gasto se correspamdéacsuma del gasto de alta y de
baja, que tiende a disminuir con el grado de cagrgeonsecuentemente, ocurre lo

mismo con la presion.

La figura 5.121 muestra la evolucion de los apgigaagint de alta y de baja. En
este caso se observa que el mas critico es eladgaatjue cae a mayor velocidad que

el de baja. Por tanto, su limite técnico debe sex mastrictivo en el nivel superior.

Approach point del ciclo 2P

16

15 ~

14

13

AP (K)

12 A

11 ~

10 T T T T T
100 95 90 85 80 75 70
gt (%)
—— AP (nivel de alta) —— AP (nivel de baja)

Fig. 5.121. Variacion del approach en funcion detlg de carga de la turbina de gas.

En cuanto al rendimiento del ciclo combinado, sesina la figura 5.122. En ella
se presentan los resultados obtenidos con lagdttey estrategias de regulacion frente
a la potencia del ciclo combinado. Como ocurrigleciclo 1P, cuando se introduce
un compresor de geometria variable, el rendimielgda planta para una misma

potencia mejora.
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Rendimiento del ciclo 2P

0.55
0.54
0.53 ~
0.52

ncc

0.51
0.5 4
0.49 -

0.48

260000 240000 220000 200000
Necc (KW)

trad ——tet ——tesc

Fig. 5.122. Variacion del rendimiento del ciclo donado en funcion de la potencia

de la planta.

Finalmente se pueden obtener los resultados ecoasérde la central. La figura
5.123 es la equivalente a la 5.117 y muestra jel fla caja y el coste de generacion en

funcién del grado de carga de la turbina.

Resultados econémicos del ciclo 2P

10 3.90

7.5 r 3.80
g 5 + 3.70 ¥
2 25 L 3.60

0 f f f f f 3.50

-2.5 3.40

100 95 90 85 80 75 70
gce (%)
—— Fluio de caia —— Coste de aeneracion

Fig. 5.123. Variacion del flujo de caja y del codéeen funcion del grado de carga de

la turbina de gas

En este caso se observa como el rango de poteswidss que se obtiene un

beneficio positivo es mayor que en el ciclo 1P delal mejor rendimiento del ciclo.
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La figura 5.124, por su parte, muestra la curvaféeta de la central, de nuevo

para dos previsiones de funcionamiento anual (ana de 7000 h/afio y otra de 5000

h/afio).
Curva de oferta del ciclo 2P
4.5
4.3
—~ 4.1
W
R
g 3.9 4
© 371
3.5 4
3.3 T T T T
4.5 5 5.5 6 6.5 7
Produccion 1 dia (MWh)
—— 7000 h/afio —— 5000 h/afio

Fig. 5.124. Curva de oferta del ciclo de 2P.

Ciclo 2PR.

Los resultados y las tendencias a cargas paradi@da configuracion 2PR son
muy similares a las del 2P. En las figuras 5.12%b.se pueden observar los
correspondientes a las variables termodinamicas inté&esantes, mientras que las
figuras 5.128-5.130 muestran los obtenidos paraeetlimiento y los resultados

economicos.
Presion y gasto de alta en el ciclo 2PR
65 65
60 - - 60
55 - 55
= w
3 50 w\ + 50 E’
o
45 4 r 45 E
40 - 40
35 T T T T T 35
100 95 90 85 80 75 70
gcte (%)
P (trad) P (tet) — P (tesc)
mv (trad) ——mv (tet) ——mv (tesc)

Fig. 5.125. Variacion de la presion y de la prodtucade vapor del nivel de alta en
funcion del grado de carga de la turbina de gas.
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Presion y gasto de baja en el ciclo 2PR

5.2 20
5 1 - 19.5
4.8 A - 19
4.6 - 18.5
% 4.4 - 18 0
o 4.2 -17.5 2
o 4 117 g
3.8 4 - 16.5
3.6 %M - 16
3.4 - 15.5
3.2 T T T T T 15
100 95 90 85 80 75 70
gcre (%)
P (trad) ——P(tet) — P (tesc)
mv (trad) —— mv (tet) —— mv (tesc)

Fig. 5.126. Variacion de la presion y de la proddrcade vapor del nivel de baja en

funcion del grado de carga de la turbina de gas.

Approach point del ciclo 2PR
16

15 A

14

13

AP (K)

12 1

11

10 T T T T T
100 95 90 85 80 75 70

gcre (%)
—— AP (nivel de alta) —— AP (nivel de baja)

Fig. 5.127. Variacion del approach en funcion adatlg de carga de la turbina de gas.

En las figuras 5.125-5.127 se puede observar guetalencias son muy similares
a las de la configuracién 2P, salvando los valabsolutos de las variables.
Igualmente, se vuelve a observar cémo las estestatg control con compresor de
geometria variable siempre coinciden en la zoneedelacién por dosado, como se

dijo con anterioridad.
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Rendimiento del ciclo 2PR

0.55
0.54
0.53
0.52
0.51

ncc

0.5
0.49

0.48 T T T
260000 240000 220000 200000

gcre (%)
trad ——tet ——tesc

Fig. 5.128. Variacién del rendimiento del ciclo dirmado en funcién de la potencia

de la planta.

En cuanto al rendimiento, de nuevo los mejoresltaados los proporciona la
regulacion con turbinas de gas de geometria varigbentre ellas, tiene una ligera

ventaja la estrategia que controla la temperaterenttrada a la turbina.

Resultados econémicos del ciclo 2PR

10 3.9

7.5 - 3.8
g 5 4 - 3.7 g/
o
L 25 3.6 3

0 1 1 1 f <t 3.5

-2.5 3.4

100 95 90 85 80 75 70
gctc (%)
Flujo de caja —— Coste de generacion

Fig. 5.129. Variacion del flujo de caja y del codéeen funcion del grado de carga de

la turbina de gas.



Capitulo 5: Resultado275

Curva de oferta del ciclo 2PR
4.5

4.3 A

4.1

3.9 A

Ckwh (C€)

3.7 A

3.5 4

3.3

4.5 5 5.5 6 6.5 7
Produccién 1 dia (MWh)

—— 7000 h/afio —— 5000 h/afio

Fig. 5.130. Curva de oferta del ciclo de 2PR.

En la gréfica 5.129 se observa como el rango denpi@s donde el ciclo es
rentable se amplia ligeramente debido al mejoringedto obtenido por el ciclo 2PR.
Por ultimo, la figura 5.130 muestra la curva detafee la central.

Ciclo 3PR.
Las figuras 5.131-5.133 muestran la presion y ledpecion de vapor de los
distintos niveles de presién de la caldera. Erasbdel nivel de alta, las tendencias

son otra vez las mismas que en configuracionesiargs.

Presiéon y gasto de alta en el ciclo 3PR

140 75
130 + L 70
120
110 x - 65
5 100 4 60 o
o 90 F55 2
& 804 50 £
70
50 + 40
40 T T T T T 35
100 95 90 85 80 75 70
gcrs (%)
P(trad) ——P (tet) — P (tesc)
mv (trad) —— mv (tet) —— mv (tesc)

Fig. 5.131. Variacion de la presion y de la prodtucade vapor del nivel de alta en
funcién del grado de carga de la turbina de gas.
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El nivel de intermedia tiene un comportamiento piai@ al nivel de baja de las
configuraciones 2P y 2PR, ya que el gasto tierm@m@entar aungue no tanto como en
éstas. La explicacién es la misma que anteriormestéecir, el ligero aumento en la
produccion de vapor del nivel de media se debeaa descenso del de alta. En las
zonas donde este descenso no existe (regulaciortemmdo constantes la

temperatura de escape o la de entrada la turbigagjela tendencia si es a la baja.

Pres. y gasto del nivel de media del ciclo 3PR

26 20
25 - 19.5
24 - 19
23 A - 18.5
= 22 - 18 &
S 21 - 175 2
& 20 1 -17 €
19 - 16.5
18 - 16
17 4 - 15.5
16 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ 15
100 95 90 85 80 75 70
gcre (%)
P(trad) —P (tet) P (tesc)
mv (trad) ——mv (tet) ——mv (tesc)

Fig. 5.132. Variacién de la presion y de la prodircde vapor del nivel de media en

funcién del grado de carga de la turbina de gas.

La tendencia de la produccion de vapor del nivebaia es descendente. Esto se
debe a que la produccion de vapor en el nivel ddiares muy constante (excepto en
las zonas de control por temperatura) y, por leotadicho nivel le resta calor por
recuperar al de baja. Una cuestion interesantei@® el nivel de baja se fuerza, por
medio de una vélvula, a que la presion del caldsrénconstante. Esto, que en muchas
ocasiones aparece en la practica, se realiza piéaia gue la presion descienda mucho,

ya que su valor es bajo de partida.
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Presion y gasto de baja en el ciclo 3PR

5.4 9.4
5.2 - - 9.1
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Presion mv (trad) —— mv (tet) —— mv (tesc)

Fig. 5.133. Variacion de la presién y de la prodlircade vapor del nivel de baja en

funcion del grado de carga de la turbina de gas.

La figura 5.134 muestra los approach point, en eas® los del nivel de alta,

media y baja. Se observa que el mas critico esielorel de alta.

Approach point del ciclo 3PR
16

15 -
14 1
131
E 12 |
11 |

10 -

9 .

8 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘

100 95 90 85 80 75 70

gctc (%)
—— AP (nivel de alta) —— AP (nivel de media) —— AP (nivel de baja)

Fig. 5.134. Variacion del approach en funcion datlg de carga de la turbina de gas.
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Con respecto a las figuras 5.135-5.137, en lassqyaresentan los resultados del

rendimiento y los resultados econémicos, los coararg son los mismos que en las

configuraciones anteriores.

Rendimiento del ciclo 3PR
0.55

0.545 A
0.54 -
0.535
0.53 -
O 0.525 +
0.52 -
0.515 +
0.51 -
0.505
0.5 ‘ \ \
260000 240000 220000 200000

Necc (kW)
trad ——tet ——tesc

Fig. 5.135. Variacion del rendimiento del ciclo dirmado en funcion de la potencia

de la planta.
Resultados econémicos del ciclo 3PR
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0 1= | | | | | 3.5
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100 95 90 85 80 75 70
gctc (%)
Flujo de caja —— Coste de generacion

Fig. 5.136. Variacion del flujo de caja y del codéeen funcion del grado de carga de

la turbina de gas
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Curva de oferta del ciclo 3PR
4.5

4.3

4.1
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Fig. 5.137. Curva de oferta del ciclo de 3PR.

5.3. Andlisis del precio del combustible e influencia delos parametros

economicos
5.3.1.Andlisis del precio del combustible

Como se ha indicado anteriormente se consideraesante utilizar el modelo
termoecondmico propuesto para estudiar como sefigantliios resultados obtenidos

ante eventuales variaciones del precio del comtiasti

El coste anual en combustible supone una gran paiteoste de explotacion
(como se puede observar en el ejemplo del anexpot)Jo que su precio es un

pardmetro muy a tener en cuenta en el disefio déclos.

En la grafica 5.138 se muestra como varia el abstgeneracion en funcion del
precio del combustible para las configuracionesdestlas. En el eje de la derecha, se
representa la variacion del coste de generaciéa lpaplanta de 2P en funcién del
precio de combustible y en el eje de la izquieadadiferencias entre el coste obtenido
en las demas configuraciones y el obtenido pa2#laComo se observa, los ciclos de
mayor rendimiento —como era de esperar— propom@onaejores resultados ante

eventuales subidas del precio del combustible @ @awentuales tasaciones de
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emisiones por COQy ademas, la diferencia se acentla conforme etatmdel precio

(o de la tasa) es mayor.

Influencia del coste de combustible
(para una misma TG)

0.120 6.0

= 0.100 - 5.5

2 0.080 | F5.0 -

£ 0.060 - L 452

£ 0.040 - 402

U 0.020 - 135 £

£ 0.000 - : i : - 3.0 °

O o020 T —mm |25
-0.040 2.0

0.008 0.01 0.012 0.014 0.016 0.018
Poomp (E/KWh)

—1P 2P ==——2PR ==—3PR —— CkWh 2P
Fig. 5.138. Influencia del precio del combustildére el coste de generacion.

El resultado anterior otorga cierta ventaja a lagtps de mayor rendimiento. Sin
embargo no se pueden extraer conclusiones aceftoajde ocurre con el flujo de caja
ya que, al utilizar la misma turbina de gas, el aotm del gasto en combustible seria

igual para todas las configuraciones.

En la figura 5.139 se resuelve este problema canpardos plantas de la misma
potencia pero de distinto rendimiento y con el nusroste de explotacién(y, por lo

tanto, igual coste de generacion e igual flujoaja)c

En esta figura se vuelve a observar como el diskfionayor rendimiento se
comportaria mejor ante subidas del precio del catitiie, tanto en términos de coste

de generaciéon como en términos de flujo de caja.

Cabe destacar que si el precio disminuye en lugaudnentar, la tendencia seria

la contraria y se comportaria mejor el ciclo de omerendimiento. Sin embargo,

HyUn disefio es el ciclo 3PR estudiado en el apaata y el otro es un disefio hipotético
con mayor rendimiento e igual potencia (menor gastocombustible) y mayor coste de

amortizacion.
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aungue dicha posibilidad existe, entrafia menogaigsie la posibilidad del aumento

del precio. Ademas, se debe recordar que las f@a@asCQ son equivalentes a

aumentos del precio de combustible y no a descensos

Influencia del coste de combustible
(para una misma potencia y distinto rendimiento)
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Fig. 5.139. Influencia del precio del combustibbére el coste de generacidn y sobre

el flujo de caja.

5.3.2.Andlisis de la tasa de descuento o interés

La tasa de descuento o interés representa la waridel valor del dinero con el
paso del tiempo. Este suele coincidir con el veloe da el promotor al capital que
pretende invertir (y consecuentemente estd influglttre otros factores, por los
intereses de la financiacién y por el precio oficial dinero). Por tanto, la tasa de

interés cuantifica, de alguna forma, el riesgondeiitir cierto capital en el proyecto.

La tasa de interés influye en los resultados ecau@ma través del coste de
amortizacion, como se indica en el capitulo 4. Be modo, cuanto mayor sea la
inversion a realizar, mayor serd el riesgo queaéetly mayor serd la influencia que
tenga dicha tasa. La figura 5.140 es equivaleriie 52139 pero variando la tasa de
interés (en un rango verosimil) en lugar del prelebcombustible. En ella se observa
la tendencia esperada, es decir, que los resuleogmicos empeoran notablemente

si la tasa de interés aumenta. Sin embargo, etiabjée la grafica no es observar la
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tendencia sino cuantificar la variacion del costtel beneficio entre los dos disefios

estudiados en ella.

Influencia de la tasa de descuento
(para una misma potencia y distinto rendimiento)
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