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2.1 Objeto

El objeto de este TFG (Trabajo Fin de Grado) consiste en la realizacion de un anlisis
termodinamico de una central de ciclo combinado gas-vapor. Dicho estudio comprendera de un
anadlisis energético previo, del cual se obtendran los datos necesarios para realizar
posteriormente el andlisis exergético y del que se obtendran las conclusiones. El estudio se
realizard aplicando varios niveles de agregacidn que parten desde el analisis exergético del ciclo
combinado en conjunto hasta el analisis de los diferentes equipos que lo conforman. Para la
resolucion de los calculos matemdticos y el uso de datos termodinamicos se utilizard la
herramienta ofimdtica Excel junto al complemento FluidProp, el cual se describe con
profundidad en la seccién 2.6 Software.

Inicialmente en el presente TFG se planteé realizar el estudio de una central térmica de
ciclo combinado ficticia disefiada por el alumno. Dicha instalacidon deberia de estar compuesta
por diferentes equipos comerciales cuyas caracteristicas mas relevantes pudiesen ser obtenidas
de los catdlogos que las diferentes empresas disponen de sus productos. Para este caso, la
instalacion deberia de cumplir los siguientes requisitos:

- Trabajo neto del ciclo combinado en torno a 230 MW.

- Configuracién del ciclo 2x1.

- Un dnico nivel de presion en la cadera de recuperacion.

- Sistema de condensacién del ciclo de vapor mediante circulacién de aire.

Se seleccionarian tanto turbinas de gas como de vapor y se deberia dimensionar el
condensador de vapor. Una vez disefiada la instalacion se deberia optimizar el ciclo para obtener
el maximo rendimiento neto del mismo, teniendo como variable el nivel de presién en la caldera
de recuperacion.

Este planteamiento inicial se modificé cuando el alumno fue designado a la Central
Térmica de Granadilla para realizar sus practicas externas curriculares con la empresa ENDESA.
El personal de la central se mostré abierto a prestar apoyo al alumno con el presente TFG, puesto
que en sus instalaciones cuentan con dos plantas de ciclo combinado gas-vapor con
caracteristicas similares a las planteadas inicialmente para el TFG. Se promovio a la elaboracion
de un convenio entre ENDESA y la Universidad de La Laguna para que la empresa apoyase el
desarrollo del TFG. Tras aprobar el acuerdo, el objeto del proyecto paso a ser el estudio del Ciclo
Combinado Il de la Central Térmica de Granadilla. Dicha instalacion se describe con mayor
profundidad en el apartado 2.5 Central Térmica de Granadilla: Ciclo Combinado II.

Por consiguiente, el objeto del presente TFG se fija en el estudio del Ciclo Combinado Il
de la Central Térmica de Granadilla, realizando un andlisis termodindmico de la instalacidn
haciendo hincapié en el andlisis exergético para diferentes niveles de agregacion. Con ello se
obtendran los rendimientos exergéticos y destrucciones de exergia de los diferentes equipos,
asi como de lainstalacién completa. Se calcularan parametros como el consumo de combustible
o la potencia producida, o el consumo energético de las bombas mediante el andlisis energético
previo. Dicho andlisis se realizard tomando una serie de valores para las propiedades de los
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diferentes fluidos dentro del rango donde opera el ciclo combinado. Obtenidos los resultados
iniciales, se modificaran los pardmetros de presién y temperatura dentro de la caldera para
analizar los efectos de dichos cambios en cuanto a destruccion de exergia y rendimiento
exergético se refiere.

2.2 Alcance

El alcance del presente TFG comprende el estudio y andlisis termodindmico del Ciclo
Combinado Il de la Central Térmica de Granadilla, tanto a nivel energético como exergético. Se
estudiaran de manera individual los ciclo de gas y el ciclo de vapor, asi como las calderas de
recuperacion, tomando especial atencion en el analisis exergético. Se realizard un analisis del
ciclo de vapor y la caldera de recuperacidn para observar como afecta la variacién de presiony
temperatura en la caldera de recuperacion al rendimiento exergético.

También se elaborard una hoja de cdlculo en la cual, partiendo de una serie de variables,
se obtengan las propiedades termodinamicas de diferentes puntos del ciclo (estados) y algunos
pardmetros de especial interés, como pueden ser la potencia producida, el consumo de
combustible o los rendimientos exergéticos de cada uno de los equipos entre otros.

No esta dentro del alcance de este TFG la evaluacién y analisis termo-econdmico de la
instalacion.

2.3 Introduccion al Ciclo Combinado

En general, cuando se habla de centrales térmicas de ciclo combinado se hace referencia
a un sistema de produccion de potencia que combina dos ciclos termodindamicos.

Los sistemas de produccidn de potencia de ciclo combinado son aquellos que se basan
en la unién de dos ciclo de potencia individuales, de manera que al combinarse, el rendimiento
neto del ciclo en conjunto es mayor que el de los ciclos por separado. Realmente, la eficiencia
del ciclo combinado depende de las eficiencias individuales de cada ciclo y de la capacidad de
transferencia del calor entre los ciclos.

El motivo por el cual se justifican los ciclos combinados reside en la dificultad tecnolégica
de trabajar con un unico ciclo termodinamico entre las temperaturas de los focos caliente y frio
mas usuales. De esta manera, se obtiene una solucién acoplando dos ciclos: uno dedicado a la
produccién de potencia a altas temperaturas (basado en el ciclo Brayton) y otro destinado a la
produccién de potencia a medias y bajas temperaturas (ciclo Rankine). A continuacién se
muestran las caracteristicas de los ciclos termodinamicos citados y las modificaciones mas
comunmente empleadas.
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2.3.1 Ciclo de gas

Combustible

3
A
T
Camara de
combustidn
3
2 4
Comp. Turbina
1
A
4 »
1 v 5
Aire Gases escape

Figura 2.1 Esquema de un ciclo de gas simple. Diagrama T-s. Elaboracion propia.

La Figura 2.1 muestra el esquema de un ciclo Brayton simple que opera como sistema
abierto, y el diagrama T-s ideal caracteristico del ciclo. Realmente, el diagrama T-s no se podria
representar, pues se tienen dos gases distintos (aire y gases de escape) pero se incluye para una
mejor comprension del ciclo de gas. Se trata de una idealizacidn inviable en la realidad.

El compresor toma aire del ambiente, previo paso por una serie de filtros con el objetivo
de eliminar particulas en suspension y evitar el desgaste y rotura de los alabes, y lo comprime
hasta una presion de entre 15y 25 bar. Esta etapa de compresidén debera ser lo mas isoentropica
posible. Para este tipo de maquinas, el rendimiento suele estar entre el 89% y el 91% para
compresores con un gran nimero de etapas.

Este aire a alta presion pasa a una cdmara de combustion donde se inyecta combustible,
generalmente gas natural, y donde se produce una combustién generando una mezcla de gases,
denominada gases de escape, que alcanza temperaturas superiores a los 1000°C. Esta etapa de
aporte de energia se realiza a presidn constante en el caso ideal. En el caso real, se producen
perdidas de presidn, aunque estas son, por lo general muy pequefias (aproximadamente un 5%
de la presion a la entrada).

A continuacion los gases de escape atraviesan una turbina la cual transmite una parte
de su potencia al compresor de aire y el resto es la potencia neta del ciclo. Esta etapa también
debe ser lo mas isoentrdpica posible. Los rendimientos de las turbinas son, en general, mayores
qgue los de los compresores, presentando rendimientos para condiciones de disefio y para
potencias elevadas de entre 91% y 93%.
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2.3.2 Ciclo de gas con combustién secuencial

Las turbinas de gas empleadas en los ciclos combinados gas-vapor se disefian de manera
qgue la densidad de potencia sea elevada y la eficiencia del ciclo combinado en conjunto sea
Optima. Si la turbina de gas posee una relacidon de compresién mas alta, permaneciendo fija la
temperatura de la cdmara de combustién, el rendimiento de la turbina de gas aumentaria
debido a que aumenta la temperatura media de aporte de calor y disminuye la temperatura
media del foco frio. Esto a su vez implica que la temperatura de los gases de escape disminuiria,
siendo este efecto perjudicial para el sistema de recuperacioén de calor.

Para estos casos, en los que se quiere aumentar la relacion de compresién, se emplean
turbinas con combustion secuencial, tal y como se muestra en la Figura 2.2. En este tipo de
turbinas, la mayor relacién de compresién y el aumento de la temperatura media del foco
caliente genera un mayor rendimiento del ciclo combinado en conjunto.

A
Combustible Combustible T
5
6
1 \ 4 6 =
Aire Gases escape 5

Figura 2.2 Esquema de un ciclo de gas con combustion secuencial. Diagrama T-s. Elaboracion propia.

2.3.3 Ciclo de vapor simple

El ciclo de vapor es el que se muestra en la Figura 2.3 junto con el diagrama T-s para el
caso ideal del ciclo Rankine.

Para el caso mas basico, que es el que se muestra en la figura anteriormente citada, el
vapor en condiciones de saturacion se expande en la turbina de la forma mas isoentrdpica
posible hasta la presién del condensador.

Al atravesar la turbina se tiene una mezcla bifasica en la cual llega al condensador y se
condensa hasta obtener liquido saturado a la presion de condensacion. En el proceso ideal no
se producen pérdidas de presién a lo largo del condensador, algo que si sucede en el caso real.
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Condensado todo el agua, una bomba se encarga de elevar la presién del fluido hasta la
presidon de entrada a turbina, siendo este proceso lo mas isoentrépico posible. En el caso real,
la presion que adquiere el fluido es superior a la presién de entrada a turbina, de manera que
tras las pérdidas de carga en la caldera se consiga la presién deseada. Si la diferencia de
presiones es grande se emplean varias bombas para elevar la presién del fluido.

Luego, el agua pasa por la caldera donde se evaporay alcanza la temperatura de trabajo.
En el caso del ciclo ideal este proceso es isobdrico, provocandose pérdidas de presion en el caso
real.

QC A
Y i

4 Caldera
———> ‘l 1
1
E omba; Turbina
A

Qr

Figura 2.3 Esquema de un ciclo de vapor simple. Diagrama T-s. Elaboracion propia.

2.3.4 Ciclo de vapor con sobrecalentamiento

El esquema basico del funcionamiento del ciclo de vapor presenta un inconveniente que
es el titulo de vapor a la salida de la turbina. El titulo de vapor indica la cantidad de fase vapor
que se tiene, siendo el resto fase liquida. Un titulo bajo indica que el vapor contiene una cantidad
importante de agua en estado liquido, lo que podria dafar los dlabes de la turbina. Con
suficiente sobrecalentamiento, el estado a la salida de la turbina podria ser incluso vapor
sobrecalentado, no obstante un titulo de vapor por encima de 0,90 es un valor muy aceptable.

Para realizar esto se afade a la caldera un sobrecalentador en el cual entra el vapor
saturado y se eleva su temperatura alejandolo de las condiciones de saturacién. A continuacidn
se muestra el diagrama T-s para el ciclo con sobrecalentamiento (Figura 2.4).
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v

Figura 2.4 Diagrama T-s para el caso de un ciclo de vapor simple con sobrecalentamiento. Elaboracion propia.

2.3.5 Ciclo de vapor con recalentamiento

Con el recalentamiento, se puede aumentar el rendimiento del ciclo y ademas se
resuelve el problema del bajo titulo de vapor. Como se puede observar en la Figura 2.5, el vapor
no se expande en una sola etapa sino que se expande hasta una presion inferior y luego se
recalienta. El vapor recalentado pasa a la segunda etapa de la turbina donde se expande hasta
la presion de condensacidn. Esta modificacidn no es efectiva cuando la potencia de la instalacion

es muy pequefia o el tiempo de amortizacion es muy largo.

Q¢
Caldera @ Recalentador

Y

Condensador
s

Figura 2.5 Esquema de un ciclo de vapor con recalentamiento. Diagrama T-s. Elaboracion propia.

2.3.6 Ciclo de vapor supercritico

Tal y como se muestra en la Figura 2.6 esta modificacion se basa en eliminar la etapa de
transformacion liquido vapor al trabajar con presiones superiores a la presion critica.
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Al elevar la presion de trabajo del ciclo aumenta la temperatura media de aportacién de
calor, lo que conlleva a un aumento del rendimiento. Sin embargo, al tener presiones tan
elevadas, se requieren soluciones constructivas de mayor complejidad y costo para todos los
elementos que componen el ciclo.

Esta modificacidn representa una mejora en el proceso de recuperaciéon de calor del
ciclo combinado. El principal inconveniente es el incremento de condensaciones en las ultimas
etapas de la turbina lo que se suele remediar mediante procesos de recalentamiento.

/3 2

A\ 4

Figura 2.6 Diagrama T-s para un ciclo de vapor supercritico. Elaboracion propia.

2.3.7 Ciclo de vapor regenerativo

Esta modificacion es muy comun en los ciclos Rankine de las centrales térmicas
convencionales ya que permite aumentar el rendimiento térmico del ciclo. Consiste en realizar
una extraccién (o sangrado) de vapor de la turbina y llevarlo hasta un calentador abierto del
agua de alimentacidn o desgasificador (Figura 2.7). El vapor entra a una primera etapa de la
turbina donde se expande hasta una presién intermedia o presidn de sangrado. Una parte del
caudal de vapor se extrae y la otra avanza hasta la segunda etapa de la turbina donde el vapor
se expande hasta la presién de condensacion. Esta Ultima parte se condensa y luego es
comprimida hasta el desgasificador. La relacidon de flujos de entrada al desgasificador se
determina de manera que a la salida del mismo se tenga liquido saturado a la presién de
extraccién. Finalmente el liquido es comprimido, hasta la presién de entrada a la turbina, y
calentado en la caldera.

En centrales de ciclo combinado convencionales, las extracciones intermedias del ciclo
regenerativo afectan negativamente al rendimiento global del ciclo. Esto es debido a que si la
temperatura del agua de alimentacién a la caldera es mayor, la diferencia de temperatura con
los gases de escape que atraviesan la misma es menor, y por lo tanto la transferencia de calor
es menor. Sin embargo, el empleo de un desgasificador no como método de regeneracion sino
como tanque de agua de alimentacidn y sistema para eliminar oxigeno y gases disueltos si puede
ser beneficioso.
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Figura 2.7 Esquema de un ciclo de vapor regenerativo. Diagrama T-s. Elaboracion propia.
2.3.8 Caldera de recuperacion

La caldera de recuperacion (Figura 2.8) o HRSG (de sus siglas en inglés Heat Recovery
Steam Generation) es el sistema que permite unir ambos ciclos para dar lugar al ciclo combinado

gas-vapor.
Cuando los gases de escape atraviesan la turbina de gas, la temperatura de los mismos
sigue siendo relativamente alta (sobre los 600°C). Aqui es donde radica el fundamento del ciclo

combinado. Al expulsarse los gases de escape a tan elevada temperatura, estos se pueden
aprovechar para calentar agua hasta el punto de convertirla en vapor y poder obtener potencia

de ese vapor mediante una turbina.
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Figura 2.8 Esquema de una caldera de recuperacion con dos niveles de presion. Elaboracion propia.

Para ello se emplea una caldera de recuperacién que transfiere energia de los gases de
escape al agua del ciclo de vapor. El HRSG, en su configuracién mas basica, esta formado por un
economizador, un evaporador, un calderin y un sobrecalentador. En el economizador el agua se
somete a un precalentamiento. Luego pasa al calderin que alimenta al evaporador, donde se
produce el cambio de fase liquido-vapor, y al sobrecalentador que eleva aun mas la
temperatura, obteniendo vapor sobrecalentado y alejdndolo de la curva de saturacién.

Dos parametros relevantes son el Pinch point y el Approach. El Pinch point se define
como la minima diferencia de temperatura en el intercambiador de calor. En el caso de una
caldera con calentamiento subcritico, dicha diferencia de temperatura se mide entre el vapor a
la salida del evaporador y la temperatura de los gases de escape en dicho punto. El Approach se
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define como la diferencia entre la temperatura de saturacién del calderin y la temperatura del
agua a la salida del economizador. Este parametro se debe controlar, de forma que se eviten
condensaciones y corrosién en el economizador.

2.3.9 Caldera con postcombustion

Una configuracién que se puede realizar son las denominadas calderas con
postcombustidn. Este tipo de calderas incluyen quemadores a la entrada de los gases de escape
de manera que se utiliza el exceso de oxigeno de los gases de escape para elevar ain mas la
temperatura de los mismos sin sobrepasar los 800°C (temperatura admisible de la placa del
aislamiento) y sin realizar grandes modificaciones en las calderas sin postcombustién. Para este
ultimo caso se suelen afadir atemperadores de agua pulverizada para regular la temperatura
del vapor.

2.3.10 Ciclo combinado gas-vapor con varios niveles de presion

En su configuracidn mas bdsica (Figura 2.9), el ciclo combinado consta de un Unico nivel
de presién. Sin embargo, es posible mejorar el rendimiento del ciclo si se utilizan varios niveles
de presién. Se pueden disefiar ciclos con uno, dos (Figura 2.10) o tres niveles de presion. El
hecho de disponer de varios niveles de presién provoca que el acoplamiento entre el ciclo de
gas y el ciclo de vapor mejore, recuperandose mas energia de los gases de escape en la caldera.

Escape gases
[ Desgasificador)
Caldera Bombalagua
de recuperacion alimengacion
de calor

Economizador

Cplderin

Evaporador

Sobrecalentador

Combustible

Generador
Compresor Turbina de gas Turk

de v|

Condensador
Bomba de condensado

Figura 2.9 Esquema de un ciclo combinado gas-vapor con un unico nivel de presion. Fuente: “Centrales Térmicas de
Ciclo Combinado: Teoria y Proyecto”.
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Figura 2.10 Esquema de un ciclo combinado gas-vapor con dos niveles de presion. Fuente: “Centrales Térmicas de
Ciclo Combinado: Teoria y Proyecto”.

Evidentemente, al disponer de varios nieles de presion, los costes del ciclo aumentan
debido a que la construccién de la caldera es mucho mas compleja, afiadiendo economizadores,
evaporadores, sobrecalentadores y calderines por cada nivel de presién que se tiene.

2.3.11 Ciclo combinado gas-vapor con recalentamiento

Se fundamenta en afadir una etapa de recalentamiento a la salida de la turbina de alta
presion tal y como quedo descrito en el apartado 2.3.5 Ciclo de vapor con recalentamiento.

Para los ciclos combinados de uno, dos y tres niveles de presidn, el bajo titulo de vapor en
las Ultimas etapas de la turbina impiden incrementar la presion de vapor, y por consiguiente, la
posibilidad de obtener una mayor potencia en la turbina.

Para el caso en el que se tienen tres niveles de presion (Figura 2.11), el vapor, después de
expandirse en la etapa de alta presidn, pasa a la caldera donde se mezcla con el vapor del
sobrecalentador de presion intermedia alcanzando una temperatura proxima a la del vapor de
alta presion.
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Figura 2.11 Esquema de un ciclo combinado gas-vapor con tres niveles de presion y recalentamiento. Fuente:
“Centrales Térmicas de Ciclo Combinado: Teoria y Proyecto”.

Esto provoca una ligera mejora del rendimiento del ciclo a pesar de que aumentan las
pérdidas en la caldera, ya que al absorber calor para el recalentamiento, la produccién de vapor
se reduce. También se soluciona el problema del bajo titulo de vapor, pasando de valores del
0,82-0,84 a valores sobre 0,90 que son mas aceptables.

2.3.12 Ciclo combinado gas-vapor

En general, al aumentar la presidn del vapor de entrada a la turbina, el rendimiento del
ciclo aumenta pues aumenta la temperatura media del foco caliente. Por lo tanto la posibilidad
de generar vapor en condiciones supercriticas, tal y como se describié en el apartado 2.3.6 Ciclo
de vapor supercritico, mejoraria la eficiencia del ciclo.
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Figura 2.12 Esquema de un ciclo combinado gas-vapor con recalentamiento y un solo paso. Fuente: “Centrales
Térmicas de Ciclo Combinado: Teoria y Proyecto”.

El aumento de precio de los combustibles genera una tendencia a mejorar la eficiencia
del ciclo de vapor. El hecho de elevar la presion implica el disefio de calderas de recuperacion
de dos niveles de presidn, de circulacidon natural en baja presidon y asistida en alta presion, sin
ser necesariamente mas cara.

2.3.13 Ciclo combinado gas-vapor. Configuraciones basicas

La configuracién mas basica para este tipo de sistema es la llamada configuracién 1x1,
en la cual se tiene una turbina de gas y una turbina de vapor. No obstante, es posible realizar
configuraciones 2x1, 3x1, 4x1, etc., en las que varias turbinas de gas se combinan con un ciclo
de vapor, siendo la configuracion 2x1 la mas habitual.

Otro tipo de clasificacién que se puede realizar es atendiendo al nimero de ejes
principales de que consta el tren de potencia, pudiendo clasificarse en este caso como monoeje
o multieje.

2.3.14 Ciclo combinado con dos niveles de presion. Parametros
caracteristicos

En este apartado se tratardn algunos parametros caracteristicos y detalles constructivos
de un ciclo combinado gas-vapor con una caldera de recuperacién de dos niveles de presion,
objeto del presente TFG. Los detalles mas especificos, como modelos de turbina o composicion
de combustible, se detallan en la seccion 2.5 Central Térmica de Granadilla: Ciclo Combinado 1.
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En un ciclo con dos niveles de presion, las pérdidas en la caldera se reducen entorno a
un 4% con respecto al ciclo de un uUnico nivel de presidén y se aumenta en un 0,5% la potencia
producida en la turbina de vapor. En el condensador aumentan las pérdidas debido a que se
afiade el caudal correspondiente a la parte de baja presidn, que suele estar en torno a los 6 kg/s.
De esta forma, el rendimiento neto del ciclo se incrementa un 0,5% respecto al ciclo simple,
alcanzado valores préximos al 59%.

Los valores caracteristicos de presion para los dos niveles de presidon son de 100 bar para
la parte de alta y de 5 bar para la parte de baja. Esto se justifica en que cuanto mayor es la
presion, mayor es el salto entalpico y se satisface las condiciones de titulo de vapor en las ultimas
etapas de la turbina. Para el caso de baja presidn, con valores préximos al estimado se aprovecha
mejor el calor sensible de los gases de escape sin comprometer demasiado el salto entdlpico en
las ultimas etapas de la turbina.

En cuanto a la temperatura, un aumento de dicha magnitud en el vapor de alta presién
genera un incremento en la potencia de la turbina, siendo este efecto mucho menos perceptible
en la parte de baja presion.

Para el Approach los valores éptimos de este factor se encuentran entre 5y 8 °C,
mientras que valores representativos de Pinch point se encuentran entre 5y 8 °C, siendo algo
mayores para el evaporador de baja presion.

Las pérdidas de carga en el sobrecalentador de alta presion se estipulan entre 4-5 bar,
siendo algo inferiores para el sobrecalentador de baja presion.

Todos los pardmetros citados y datos expuestos en esta seccidén han sido extraidos del
libro “Centrales Térmicas de Ciclo Combinado: Teoria y Proyecto” referenciado en el apartado
2.10 Bibliografia.

2.4 Introduccion al analisis exergético

La exergia es una propiedad termodindmica que permite cuantificar la cantidad de
trabajo util potencial que se puede obtener de un sistema cuando este interacciona con su
entorno, o ambiente de referencia para la exergia, hasta alcanzarse el equilibrio entre ambos.
Por lo tanto, se puede definir la exergia como la utilidad potencial de un sistema diferente al
sistema ideal de referencia.

Al contrario que la energia, la exergia puede destruirse. De hecho, la interaccion de
varios sistemas siempre provocara una destruccion de exergia o perdida de utilidad potencial
debido a las irreversibilidades intrinsecas de los procesos.

Descrito el concepto de exergia, el analisis exergético se fundamenta en el estudio de
los recursos energéticos de una instalacién, permitiendo localizar aquellos sistemas en los cuales
se estan desperdiciando o perdiendo dichos recursos energéticos. De esta forma es posible
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determinar qué puntos o equipos de la instalacién son mas ineficientes y reducir estos efectos,
obteniendo un mejor aprovechamiento tanto de los recursos energéticos como econémicos.

Es, por tanto, que el analisis exergético que se realiza en el presente TFG, tiene como
objetivo determinar que equipos son mds ineficientes dentro de la instalacion y que por tanto,
desaprovechan los recursos.

Para realizar el cdlculo de la exergia de un estado, es necesario definir el ambiente de
referencia para la exergia. Ya sea un sistema sencillo, como una turbina o un intercambiador de
calor, o uno mucho mas complejo, como puede ser una central térmica en su conjunto, la
produccién de trabajo se realiza interactuando con un entorno cercano. Las propiedades
intensivas de este entorno cercano pueden variar durante las interacciones con el sistema. Sin
embargo, el ambiente de referencia envuelve un entorno a mayor distancia que el citado
anteriormente de manera que no se puedan producir cambios derivados de la interaccién del
sistema de estudio.

Se debe definir también el denominado estado muerto. Cuando un sistema en un estado
diferente al estado de referencia interactia con el ambiente, se genera trabajo y a su vez se
alcanza el equilibrio entre ambos estados. Cuando esto suceda, no existird probabilidad de
producir trabajo a través de la interaccion de ambos sistemas. Es por ello, que a ese estado
particular del sistema de estudio se le lame estado muerto.

La exergia presenta los siguientes aspectos:

e Una vez se ha definido el ambiente de referencia y el estado muerto, se puede
afirmar que la exergia es una propiedad de los sistemas cerrados.

e La exergia no se conserva, sino que se destruye a causa de las irreversibilidades
presentes en los procesos. En un caso ideal en el que no existieran
irreversibilidades, se tendria una destruccion de exergia nula.

e ladestruccién de exergia nunca sera negativa.

e Alternativamente, se puede definir la exergia como el trabajo minimo que se
debe aportar a un sistema para llevarlo desde el estado muerto hasta un estado
de interés fijado previamente.

Para realizar el analisis exegético de un sistema que presenta, por ejemplo, dos flujos de
entrada (Ay B) y uno de salida (C), se lleva a cabo un balance de exergia. En un balance de exergia
se considera que el total de exergia de los flujos de entrada al sistema debe ser igual a la exergia
total de los flujos salientes mas la exergia destruida. Para el ejemplo propuesto, suponiéndose
régimen estacionario y tomandose como volumen de control el sistema estudiado, se tendria la
siguiente expresion:

AA +AB _AC _AD = 0 (6’621)
Donde:
A4 = Exergia del flujo A
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Ap = Exergia del flujo B
Ac = Exergia del flujo C
Ap = Exergia destruida
Simultaneamente, definimos la exergia de flujo a través de la siguiente expresion:
A; =1 - (ai + aCH,l-) (ec.2.2)
Donde:
m; = caudal masico del flujo i
a; = exergia debida al estado del flujo i
acy,; = exergia quimica del flujo i

También es fundamental definir el rendimiento exergético de un sistema. Partiéndose
del ejemplo de una central térmica, se define el rendimiento exergético como el cociente entre
la exergia del producto (trabajo generado) y la exergia del recurso (combustible).

2.5 Central Térmica de Granadilla: Ciclo Combinado Il

En este apartado se lleva a cabo una descripcion en profundidad del Ciclo Combinado Il
de la Central Térmica de Granadilla, objeto de estudio de este TFG.

El esquema del ciclo se muestra en el capitulo 4. Planos, donde se puede observar la
distribucion de los equipos en la instalacion. Dicha configuracion estd basada en la que presenta
el ciclo real presente en la central. Los datos termodindmicos aproximados de temperatura,
presion, caudal y entalpia fueron suministrados por ENDESA para los puntos mas relevantes de
la instalacidn.

Cabe destacar que el mapa de operacidon se verd modificado segln varien las
condiciones ambientales. Para el estudio de la instalacién se facilitaron datos correspondientes
a unas condiciones de operacién promedio: 20° Cy 1 bar.

Esta planta de produccion de potencia para la produccién de energia eléctrica mediante
ciclo combinado gas-vapor cuanta con dos ciclo de gas gemelos y un ciclo de vapor obteniéndose
una configuracion 2x1 multieje. Esta configuracidn ofrece una mayor flexibilidad de operacién
debido a que es posible operar en ciclo abierto, es decir, operando solo con las turbinas de gas,
o incluso aplicando una configuracién 1x1, pudiéndose realizar operaciones de mantenimiento
en distintas partes del ciclo sin dejarlo inutilizado por completo.

Los ciclos de gas emplean una turbina 6F.03 Gas Turbine de General Electric cuyas
caracteristicas técnicas se recogen en la Tabla 2.1. Esta turbina capaz de producir hasta SOMW

19



Ricardo Regalado Delgado

Escuela Superior de

Ingenieria y Tecnologia Grado en Ingenieria mecanica

Seccion de Ingenieria Industria

Universidad Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
de La Laguna

de potencia puede operar tanto con gas natural como con gas-oil, aspecto que se tratara mas
adelante. Un dato importante en este tipo de equipos es el Heat Rate. Este dato representa el
cociente entre el poder calorifico inferior (PCl) del combustible en el ciclo de gas y la potencia
generada por el mismo, multiplicado por el caudal masico de combustible.

6F.03 Gas Turbine (GE)

Frecuencia (Hz) 50/60
Potencia producida (MW) 80
Heat Rate (kJ/kWh) 9991
Relacidn de compresion 16.0
Temperatura de combustion (°C) >1316

Temperatura de los gases de escape (°C) 601

Tabla 2.1 Especificaciones de la turbina de gas del Ciclo Combinado Il de la Central Térmica de Granadilla.

Para el ciclo de gas se emplea la turbina A200 también de General Electric. Dicha turbina
estd disefiada para operar en ciclos combinados sin recalentamiento. Esta dividida en dos
secciones opuestas, una de baja presidon y otra de alta presién que mejora su eficiencia. Se
detallan mas datos en la Tabla 2.2.

A200 (GE)
Frecuencia (Hz) 50/60
Potencia producida (MW) 70-220
Presion max. de entrada (bar) 110
Temperatura max. (°C) 565

Tabla 2.2 Especificaciones de la turbina de vapor del Ciclo Combinado Il de la Central Térmica de Granadilla.

En cuanto al apartado del combustible, la instalacidn estd disefiada para operar tanto
con gas-oil como con gas natural. Actualmente, para este ciclo se emplea el gas-oil como
combustible, el cual requiere un tratamiento mas exhaustivo a la hora de controlar las emisiones
de gases nocivos. Sin embargo, la construccion de una planta de regasificado de gas natural
junto a la central térmica esta en fase de proyecto. Esto significara la posibilidad de emplear
dicho combustible, mucho mas limpio y eficiente, para operar con los ciclos combinados. Por lo
tanto, para el estudio presente se utilizan los datos proporcionados por el personal de ENDESA
para la operacion a plena carga, utilizandose gas natural como combustible.

El Ciclo Combinado Il cuenta con una caldera de recuperacion para cada turbina de gas.
Ambas calderas estan disefiadas para generar vapor con dos niveles de presion diferentes: 96
bar y 6 bar aproximadamente. Tanto como para el nivel de alta presion como para el de baja
presion se tiene un calderin, un economizador, un evaporador y un sobrecalentador.

La caldera también incluye un sistema de recirculacidn, el cual se emplea para controlar
la temperatura de los gases de escape a la salida de la caldera. Si esta temperatura es demasiado
baja, se puede producir la condensacidn de acidos que provoquen la corrosion de los diferentes
equipos que componen el HRSG. Gracias a este sistema se controla el caudal de agua que entra
al economizador de baja presion de forma que se varie la temperatura de los gases de escape.
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A la salida del economizador de baja presidon se realiza una extraccidon que, mediante la bomba
de recirculacién, se inyecta nuevamente justo antes de la entrada del economizador. De esta
forma, aumenta la temperatura del agua antes de entrar al economizador y se tiene un caudal
mayor (caudal de agua para generar vapor + caudal de recirculacidn) consiguiendo con ambos
efectos que los gases de escape cedan el calor a una menor temperatura.

Por otro lado se tiene el atemperador cuya mision es reducir la temperatura del vapor
generado en el sobrecalentador de alta presion. A la salida de la bomba de alta presion se realiza
una pequeiia extraccion la cual se envia al atemperador. Como este flujo posee una temperatura
menor, se consigue un ligero enfriamiento de la temperatura del vapor antes de la entrada a la
turbina. De esta manera se puede controlar con relativa facilidad la temperatura final de vapor
para que esta no sea superior a la impuesta por el fabricante, asegurando el correcto
funcionamiento de la turbina de vapor.

La condensacion del vapor de baja presion se lleva a cabo mediante un intercambiador
en el cual se emplea agua de mar (22.000-10”3 T/h) a unos 21°C aproximadamente. Para
alimentar una central térmica es fundamental que esta se encuentre en las proximidades de
grandes masas de agua. La C. T. de Granadilla esta ubicada a escasos metros del mar, y cuenta
con 4 desaladoras basadas en el fundamento de la compresién mecanica para alimentar sus
instalaciones. Dichas desaladoras proveen a la central el agua que se emplea en el
funcionamiento de los ciclos de vapor. Cabe destacar que el agua de refrigeracién utilizada en
el condensador no es desalada.

2.6 Software

En este apartado se describiran los diferentes software probados para el analisis del ciclo
combinado de estudio. Se citan para cada uno de ellos las ventajas e inconvenientes de cada
uno, destacando los motivos por los cuales se descartan o no dichos software.

2.6.1 Tesys

Tesys es una herramienta informatica desarrollada por AESA para disefiar y simular
instalaciones de cogeneracién y procesos en general. Este software permite realizar
simulaciones de centrales de cogeneracidon con motores y turbinas, plantas de ciclo combinado
y otros muchos procesos.

Posee una interfaz bastante sencilla en la que se crean los sistemas de estudio mediante
esquemas. El programa permite calcular todas las variables necesarias para cada elemento del
sistema y del conjunto obteniendo los valores ajustados a un valor de tolerancia a determinar
por el usuario.

A pesar de ser una herramienta muy potente, esta solo puede usarse dentro de la propia
empresa pues su licencia es de uso privado, motivo por el cual se descarta el uso de este
software.
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2.6.2 Matlab

Este software es uno de los mas utilizados por cientificos e ingenieros gracias a su amplio
abanico de funciones.

Utilizando una libreria de propiedades termodindmicas junto con la opcidn integrada del
programa Simulink, que permite el disefio de sistemas mediante diagramas de bloque, se puede
realizar la simulacién de multiples sistemas, entre ellos el de un ciclo combinado.

A pesar de ser un software muy potente y con la posibilidad de usarlo con la licencia de
la universidad, su elevada complejidad hizo que se descartara desde un principio.

2.6.3 CyclePad

El CyclePad es un software que permite el estudio de ciclos termodindmicos mediante
una interfaz basada en diagramas de bloque. Este software permite obtener los valores de las
propiedades en diferentes puntos de un ciclo, los cuales son calculador por el programa en
funcidn a los datos de entrada. Su licencia gratuita lo convirtié en un claro candidato para el
desarrollo del presente proyecto.

El gran inconveniente de este software es que solo permite el estudio de ciclos
relativamente simples. Ademas, los calculos que realiza el programa consideran un modelo ideal
de los ciclos (sin tener en cuenta las irreversibilidades de algunos elementos) por lo que no es
una herramienta apta para el andlisis que se pretende realizar en este proyecto, sino mas bien
una herramienta para una primera toma de contacto con software de analisis termodinamico.

2.6.4 PropAguay PropGases

Estos dos software permiten el calculo de las propiedades termodinamicas del agua y
de diferentes gases en estado de gas perfecto.

A pesar de poder realizar analisis de centrales térmicas y poder conocer las propiedades
de sus distintos flujos se descartd el programa. Ambos programas ya habian sido probados y se
concluyé que su simplicidad y la dificultad que podria entrafiar la conexién entre el ciclo de gas
y el ciclo de vapor, no permitiria el correcto desarrollo del proyecto.

2.6.5 CycleTempo

Este software desarrollado por la compaiiia ASIMPTOTE, la cual se encarga del disefio
de componentes y sistemas energéticos, se presentaba como una buena herramienta para el
desarrollo del proyecto.

Inicialmente se adquirid un version de prueba de 30 dias en los que se inicié un proceso
de aprendizaje del software. Este programa permite el estudio de diferentes ciclos
termodinamicos los cuales se “construyen” mediante bloques de sistemas que vienen
incorporados, como pueden ser turbinas, cdmaras de combustién, bombas, etc.
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El empleo del software se presentaba relativamente complejo, pues los datos de
entrada para los diferentes sistemas se representan abreviados y sin quedar del todo claros. No
obstante, con las ayudas que se incluyen en el software se pudo solventar dicho inconveniente.

A pesar de que el software presentaba buenas cualidades para el andlisis, la libreria de
turbinas de gas no presentaba modelos posteriores al afio 1998. Por este motivo, y por la falta
de informacién sobre si la versiéon completa incluye modelos mas actuales, se descartd su uso.

2.6.6 FluidProp

El software finalmente seleccionado, FluidProp, ha sido desarrollado por la compaiiia
ASIMPTOTE.

FluidProp es un software sencillo, consistente en una gran variedad de librerias de datos
termodinamicos. Estos datos pueden ser lamados desde diferentes programas compatibles con
FluidProp. Por sencillez, se eligié el software Excel como herramienta de trabajo, desde la cual
se llamarian a los datos termodindmicos de FluidProp a través de distintos comandos.

En FluidProp se disponen de diferentes modelos a la hora de definir un fluido. Para el
presente estudio, se elige el modelo “GasMix”, el cual corresponde al modelo de gas ideal. Una
vez se ha elegido el modelo a emplear, el uso de FluidProp es muy sencillo. Primero se debe
definir el fluido de trabajo. Para ellos se emplea un comando “SetFluid” en cual se define el
modelo y el fluido correspondientes. A continuacion, mediante los comandos pertinentes, se
pueden obtener los valores de propiedades termodinamicas para dicho fluido. Por ejemplo, si
se quiere obtener la temperatura de un estado, se debe utilizar el comando “Temperature”,
especificandose el fluido empleado y la pareja de variables a utilizar (presién y temperatura,
presion y entalpia, etc.), asi como el valor de cada una de dichas variables.

El proceso de aprendizaje para utilizar el software fue rdpido y sencillo. Por razones
obvias, los alumnos ya dominaban el uso de Excel, mientras que FluidProp viene acompafiado
de una serie de guias Utiles a la hora de familiarizarse con los comandos que deben introducirse
en Excel y la nomenclatura de los mismos. Por lo tanto, no fue necesario acudir a ningun tipo de
tutorial, sino llevar a cabo una lectura de las guias, asi como el estudio de los ejemplos que el
software incluye para calculo de propiedades termodinamicas en Excel.

Asi pues, en lo que a cuestiones de software se refiere, se tiene la posibilidad de calcular
propiedades como temperatura, presion, entalpia o entropia para cualquier estado del cual se
conozcan al menos dos variables termodindamicas. Por otro lado, los cdlculos adicionales
necesarios, como rendimientos, balances y demas, serdn programados en Excel utilizando los
datos obtenidos a partir de FluidProp.

La principal ventaja de FluidProp es la sencillez del programa. La posibilidad de utilizarlo
a partir de diferentes programas como Excel, Mathlab y demads, lo convierten en una
herramienta versatil.
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2.7 Desarrollo del estudio

El estudio que se desarrolla contd con una fase previa en la cual se realizé un busqueda
de software para poder realizar los calculos relativos al analisis termodindmico del ciclo
combinado de estudio. Finalizada la busqueda de los diferentes software, se tomd la decision
de utilizar el programa Excel junto con el complemento de propiedades termodinamicas
FluidProp. Seleccionado el programa se llevd a cabo un proceso para el uso de dicha herramienta
mediante el uso de recursos didacticos disponibles como guias, ejemplos propios del software,
etc. Esta etapa de eleccion y aprendizaje quedd detallada en el apartado 2.6 Software.

La siguiente fase del proyecto consistiria en disefiar un ciclo combinado mediante la
busqueda de diferentes equipos comerciales (turbinas de gas y vapor) y cuyas caracteristicas
satisficiesen las indicadas en el apartado 2.1 Objeto de la memoria. Esta fase del proyecto no
llegd a concluirse debido a que el alumno inicié sus practicas curriculares en la Central Térmica
de Granadilla. Este motivo incentivo a realizar el estudio de una instalacidn real, lo cual era un
aliciente para el proyecto. Durante el periodo de practicas curriculares y posteriormente de
practicas extracurriculares, el alumno realizé una etapa de recogida de datos sobre la instalacion
la cual quedo descrita en el apartado 2.5 Central Térmica de Granadilla: Ciclo Combinado Il. El

personal de la central facilité datos de presién, temperatura, caudal y entalpia de los puntos
mas relevantes de la misma. También se tuvo acceso a datos como pérdidas de carga en equipos,
rendimientos isoentrdpicos, etc., para guiar al alumno a la hora de realizar el andlisis energético.

Posteriormente, después de recabar los datos necesarios, se inicid el estudio del ciclo.
Se planteé el disefio de una hoja Excel, la cual a partir de una serie de variables introducidas por
el alumno, se obtuviesen los datos termodindmicos de cada uno de los estados del ciclo. El
principal interés del desarrollo de esta hoja de calculo es la posibilidad de modificar las variables
mas representativas del ciclo (presion y temperatura de los puntos de principal interés entre
otras variables) y que la propia hoja de calculo pueda ser capaz de calcular la produccion de
potencia, el consumo, las destrucciones de exergia y rendimiento exergético de cada uno de los
equipos, asi como la destruccién de exergia y el rendimiento exergético para todo el ciclo.

Para facilitar el desarrollo y la comprensidn de la hoja de calculo, el analisis del ciclo se
dividié en tres partes fundamentales: ciclo de gas, caldera de recuperacién (HRSG) y ciclo de
vapor, cuyo desarrollo se describe en los siguientes apartados.

2.7.1 Analisis del ciclo de gas

El andlisis se comenzd estudidandose los ciclos gemelos de gas. Evidentemente, al
tratarse de dos ciclos gemelos, el estudio se realizé sobre uno de los ciclos, obteniéndose para
el otro los mismos resultados. El esquema de la instalacidn se presenta en el capitulo 4 Planos.

En un primer abordaje del andlisis se tomaron como variables de partida los
rendimientos isoentrdpicos del compresor de aire y la turbina de gas, el caudal de aire de
entrada, las condiciones ambientales (presién y temperatura) y el caudal de combustible, para
el cual se tomé la composicidn simplificada de gas natural que se muestra en la Tabla 2.3.
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Gas Natural
Metano (CH.) Nitrogeno (N>)
0,8478 0,1522

Tabla 2.3 Composicion molar inicial tomada para el gas natural.

Definidas las variables, se pasé a calcular los datos termodindmicos para cada uno de los
estados del ciclo de gas, asi como la potencia producida por la turbina, el consumo del
compresor de aire y la potencia neta producida. También se calculé la destruccidn de exergia de
los equipos y los rendimientos exergéticos, tanto para los equipos como para el ciclo de gas en
conjunto. Con este analisis se obtuvieron valores dentro del margen previsto para la potencia
generada (74MW) y para la temperatura de los gases de escape (605°C). Sin embargo, en el
proceso de calculo del andlisis exergético, los valores de exergia de flujo no eran correctos, pues
los resultados de destruccidon de exergia eran incongruentes (valores para la destruccion de
exergia menores que 0). Tras hacer una revisidon de la hoja de calculo y la forma de desarrollar
el problema, se determind que algunas de las variables empleadas se solapaban de manera que
los resultados obtenidos variaban segun la direccion en la que se realizaba el analisis. Asi pues,
se decidié modificar las variables iniciales para poder realizar el andlisis de manera que no se
solapasen dichas variables.

En esta segunda forma de desarrollar el analisis del ciclo de gas se tomaron las variables
gue se recogen a continuacion (Tabla 2.4)

Variables
Potencia a plena carga (MW) 80
Relacién de compresion 16
Heat Rate (kJ/kWh) 9991
Temperatura ambiente (°C) 20
Presion ambiente (bar) 1
Temperatura de entrada del gas natural (°C) | 27
Presion de entrada del gas natural (bar) 32
Temperatura de referencia (°C) 20
Presion de referencia (bar) 1
Rendimiento del compresor (%) 80
Rendimiento de la turbina (%) 90
Caida de presion en filtro de aire (%) 0,70
Caida de presion en la camara de comb. (%) @ 5,0
Caudal de gases de escape (Kg/s) 208,0

Tabla 2.4 Variables tomadas para el andlisis del ciclo de gas.

Se considera importante tomar el caudal de gases de escape como una variable que se
pueda modificar, ya que este dato es fundamental a la hora de calcular las condiciones del vapor
generado en la caldera de recuperacién en el analisis del ciclo de vapor.
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Se decidié tomar una composicion para el gas natural mas realista y que se detalla en la
Tabla 2.5. En el estudio de la reaccion de combustidn, esta se consideré completa y sin la
formacién de 6xidos de nitrégeno (NOy).

Gas natural
Metano (CH,) \ Etano (CxHe) \ Propano (CsHs) Nitrogeno (N3)
0,920 0,040 0,014 0,026

Tabla 2.5 Composicion molar definitiva del gas natural tomada para el estudio.

Partiendo entonces de las variables definidas, se realizé un proceso de calculo en el cual
se obtuviesen los diferentes parametros (principalmente presion, temperatura y caudal masico)
para cada uno de los estados del ciclo de gas y otros pardmetros de interés. Los parametros mas
relevantes se citan a continuacion:

e (Caudales de aire y combustible.

e Consumo del compresor.

e Potencia generada por la turbina de gas.
e Temperatura de entrada a la turbina.

e Rendimiento térmico del ciclo.

Una vez realizado el analisis energético del ciclo de gas, se procedio al andlisis exergético
del cual se calcularon los siguientes parametros:

e Exergia quimica de cada fluido.

e Exergia fisica de cada estado.

e Exergia de flujo de cada estado.

e Destruccidn de exergia en el compresor de aire.

e Destruccién de exergia en la cdmara de combustidn.
e Destruccidn de exergia en la turbina de gas.

e Rendimiento exergético del compresor de aire.

e Rendimiento exergético de la cdmara de combustidn.
e Rendimiento exergético de la turbina de gas.

e Rendimiento exergético total del ciclo.

Finalizados los célculos pertinentes, se comprobd que todos los resultados obtenidos
eran satisfactorios y entraban dentro de lo esperado. Para una descripcidn y valoracién de los
resultados obtenidos, aclidase a los apartados 2.8 Resultados finales y 2.9 Conclusiones

respectivamente. Para un analisis en profundidad del procedimiento de calculo, acudase al
capitulo 3. Anexos.

2.7.2 Analisis del HRSG

El andlisis del HRSG es el mas extenso pues estd compuesto por un gran nimero de
equipos, lo que implica una gran variedad de estados. A pesar de que el HRSG esta incluido
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dentro del ciclo de vapor, se decide hacer un estudio aparte de este sistema pues su complejidad
en cuanto cantidad de flujos merece un analisis propio.

Inicialmente, se pensd en realizar el andlisis eliminando el circuito de recirculacién en el
evaporador de baja presion. Tras realizar el andlisis, los resultados obtenidos para los gases de
escape a la salida del HRSG no eran los adecuados, pues la temperatura de dichos gases era
demasiado baja, produciéndose la condensacién de sustancias no deseadas, por lo que se
decidid incluir el sistema de recirculacion. El esquema de la instalacién se presenta en el capitulo
4. Planos.

Para obtener las propiedades de los flujos, tanto de agua-vapor y gases de escape, se
tomaron las siguientes variables:

Variables
Temperatura de entrada a turbina AP (°C) 570
Presion de entrada a turbina AP (bar) 90
Caida de presion en el economizador (%) 5

Caida de presion en el sobrecalentador (%) 5
Temperatura de entrada a turbina BP (°C) 210

Presion de entrada a turbina BP (bar) 6
Pinch Point de AP (°C) 5
Pinch Point de BP (°C) 10
Approach para AP y BP (°C) 7
Rendimiento de la bomba de AP (%) 75
Rendimiento de la bomba de recirculacion @ 75
(%)

Incremento de temperatura entre el 25
economizador de BP y los gases de escape
(°C)

Temperatura de salida de los gases de 95
escape (°C)
Temperatura de referencia(°C) 20
Presion de referencia (bar) 1

Tabla 2.6 Variables tomadas para el andlisis del HRSG.

Fijadas las variables se sigue un procedimiento de célculo en el que se obtienen los
diferentes parametros para cada flujo, quedando definidos completamente. Dentro de los
calculos realizados, los pardmetros mas destacables son:

e Caudales masicos de vapor a alta y baja presion.

e (Caudal total de entrada a caldera.

e Caudal masico de agua de recirculacion.

e Consumo energético de la BAP y bomba de recirculacidn.

A continuacion, se llevd a cabo el analisis exergético de la caldera de recuperacidn. Para
ello, se procedié al calculo de los siguientes parametros:
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e Exergia quimica de cada fluido.

e Exergia fisica de cada estado.

e Exergia de flujo de cada estado.

e Destruccién de exergia total en la caldera.

e Destruccidn de exergia de las etapas de alta y baja presion.

e Destruccién de exergia del economizador, evaporador y sobrecalentador de
alta presion.

e Destruccién de exergia del economizador, evaporador y sobrecalentador de
baja presion.

e Destruccién de exergia de la bomba de recirculacion.

e Destruccién de exergia de la bomba de alimentacion del economizador de alta.

e Rendimiento exergético total de la caldera.

e Rendimiento exergético de las etapas de alta y baja presién.

e Rendimiento exergético del economizador, evaporador y sobrecalentador de
baja presion.

e Rendimiento exergético del economizador, evaporador y sobrecalentador de
alta presion.

e Rendimiento exergético de la bomba de recirculacion.

e Rendimiento exergético de la bomba de alimentacidn del economizador de
alta presion.

Una vez concluidos los cdlculos, se observé que todos los datos obtenidos del HRSG eran
satisfactorios y entraban dentro de lo esperado. Para una descripcion y valoracidon de los
resultados obtenidos, aclidase a los apartados 2.8 Resultados finales y 2.9 Conclusiones

respectivamente. Para un analisis en profundidad del procedimiento de calculo, acudase al
capitulo 3. Anexos.

2.7.3 Analisis del ciclo de vapor

Una vez realizados los andlisis del ciclo de gas y del HRSG, el andlisis del ciclo de vapor
es el mas sencillo. En la siguiente tabla (Tabla 2.7) se muestran las variables iniciales tomadas
para el desarrollo del cdlculo de estados. El esquema de la instalacidn se presenta en el capitulo

4 Planos.
Variables
Rendimiento de la turbina de vapor (%) 85
Temperatura de condensacién (°C) 35
Rendimiento de la bomba de BP (%) 75

Temperatura del agua de refrigeracién (°C) | 20
Temperatura max. del agua de refrigeracion | 27
(°c)

Tabla 2.7 Variables tomadas para en andlisis del ciclo de vapor.
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Siguiendo un proceso de calculo adecuado, se obtienen los diferentes parametros para
cada uno de los estados que conforman el ciclo de vapor. Conocidos dichos parametros se
obtienen una serie de resultados de los cuales los mds destacables son:

e Potencia producida por la turbina de vapor.
e Consumo de la bomba de baja presidn.
e (Caudal de agua de refrigeracion.

Concluido el analisis energético, se dio paso al analisis exergético para el ciclo de vapor
en el cual se calcularon los parametros siguientes:

e Exergia fisica de cada estado.

e Exergia de flujo de cada estado.

e Destruccidn de exergia total en la turbina de vapor.

e Destruccion de exergia en las etapas de baja y alta presion de la turbina de
vapor.

e Destruccion de exergia en el condensador.

e Destruccién de exergia en la bomba de baja presién.

e Rendimiento exergético de la turbina de vapor.

e Rendimiento exergético en las etapas de alta y baja presion de la turbina de
vapor.

e Rendimiento exergético del condensador.

e Rendimiento exergético de la bomba de baja presion.

e Rendimiento exergético neto del ciclo de vapor.

Una vez concluidos los cdlculos, se observd que todos los datos obtenidos para el ciclo
de vapor eran satisfactorios y entraban dentro de lo esperado. Para una descripcién y valoracion
de los resultados obtenidos, acudase a los apartados 2.8 Resultados finales y 2.9 Conclusiones

respectivamente. Para un analisis en profundidad del procedimiento de calculo, acudase al
capitulo 3. Anexos.

2.7.4 Analisis del ciclo combinado

Concluido el analisis del ciclo de gas, la caldera de recuperacion y el ciclo de vapor, se
paso a analizar el ciclo combinado en su conjunto. En dicho estudio solo interviene el andlisis
exergético del ciclo combinado, objeto de este TFG. Se realiza pues, el cdlculo del rendimiento
exergético del ciclo completo, asi como la destruccion de exergia total de la instalacion.

Para el analisis exergético del ciclo combinado en su conjunto se tendran en cuenta los
siguientes aspectos:
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e Recurso consumido: flujos de combustible y aire de entrada en las turbinas de
gas.

e Producto generado: potencia producida por el ciclo combinado.

e Se consideran despreciables los consumos de las diferentes bombas presentes
en la instalacion.

Se elabord un nueva hoja de Excel donde se realizaron los cdlculos pertinentes. Una vez
concluidos dichos calculos se comprobd que los resultados obtenidos entraban dentro del rango
de lo esperado. Para una descripcién y valoracién de los resultados obtenidos, acudase a los
apartados 2.8 Resultados finales y 2.9 Conclusiones. Para un analisis mas detallado del proceso

de célculo acudase al capitulo 3 Anexos.

2.7.5 Analisis de sensibilidad de la presion y temperatura a la entrada de la
turbina de vapor

Una vez se ha realizado el estudio del ciclo combinado y comprobandose que se han
obtenido unos resultados aceptables, se pasa a realizar un estudio de cdmo afectan una serie
de variables al rendimiento exergético y térmico del ciclo combinado y de los diferentes equipos
gue conforman la caldera de recuperacién. También se estudiara cdmo afectan dichas variables
a la destruccidon de exergia del ciclo combinado y de los equipos. Para ello se plantea la
elaboracion de una hoja Excel en la cual se recoja los valores de destruccion y rendimiento
exergético en funcion de las variables. Para facilitar la elaboracion de dicha hoja, se realizaran
multiples copias del documento Excel inicial (y en el cual se recogen todos los datos referentes
al analisis del ciclo combinado), modificandose las variables de estudio. Dichas variables se
presentan en la Tabla 2.8, donde también se incluye el rango de valores en donde se modifica
cada variable. Para este estudio, la temperatura de los gases de escape a la entrada del HRSG
permanece invariable.

Variables

Temperatura de entrada a la turbina de 610-530
vapor de alta presion (°C)
Temperatura de entrada a la turbina de | 250-170
vapor de baja presién (°C)
Presidn a la entrada de la turbina de vapor | 120-80
de alta presion (bar)
Presidn a la entrada de la turbina de vapor | 10-4
de baja presion (bar)

Tabla 2.8 Variables a modificar para el estudio de modificaciones del Ciclo Combinado.

A parte de los equipos nombrados anteriormente para este estudio, también se analiza
como varian los caudales de alta y baja presion, asi como el caudal de recirculacién De la misma
manera se ainade en la hoja Excel como varia la produccién de potencia de la turbina de vapor.
Finalizada la hoja de cdlculo, se elaboran una serie de graficas para mejorar la comprension de
los resultados obtenidos. Para una descripcidn y valoracion de los resultados obtenidos, acidase
a los apartados 2.8 Resultados finales y 2.9 Conclusiones respectivamente.
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2.8.1 Resultados del analisis quimico de la combustién

A continuacién se mostraran una serie de tablas (Tabla 2.9, Tabla 2.10 y Tabla 2.11)

donde se recogen la composicion, el poder calorifico inferior y la masa molar de para los
diferentes gases de estudio, asi como para cada uno de sus componentes. Los valores de PCl de
los diferentes gases han sido extraidos del libro “Fundamentos de Termodindmica Técnica”
referenciado en el apartado 2.10 Bibliografia.

Composicidn del aire

Oxigeno Nitrégeno Total
02 N2
Porcentaje 21 79 100,00
PCI (KJ/Kg) 0 0 0
Masa molar 32,00 28,01 28,85

Tabla 2.9 Composicion de aire tomada para el estudio. Propiedades de interés para el andlisis.

Composicion del gas natural

‘ Metano Etano Propano Nitréogeno @ Total
CH4 C2H6 C3H8 N2
Porcentaje ‘ 92 4 1,4 2,6 100,00
PCI (KJ/Kg) 50020 47480 46360 0 48566,64
Masa molar ‘ 16,04 30,07 44,09 28,02 17,31

Tabla 2.10 Composicion del gas natural tomada para el estudio. Propiedades de interés para el andlisis.

Composicion de los gases de escape

‘ Didxido de carbono | Agua Oxigeno @ Nitrégeno  Total
Cco2 H20 02 N2
Porcentaje ‘ 3,76 7,27 12,82 76,15 100,00
PCI (KJ/Kg) 0 0 0 0 0
Masa molar ‘ 44,01 18,02 32,00 28,01 28,40

Tabla 2.11 Composicion obtenida para los gases de escape después del andlisis de la reaccion de combustion.
Propiedades de interés para el estudio.

A continuacion, en la Tabla 2.12, se muestra la reaccidn quimica producida y los valores
de masa molar para el aire antes de la combustion y los gases de escape cuando se tiene un mol

de gas natural.
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Reaccion quimica
CHy+ CyHg + C3Hg + N, + A(0, + N,) > b CO, +cH,0+d 0, +eN,

A 26,694
b 1,042
c 2,016
d 3,556
e 21,115
Masa molar total de los productos 27,728

Tabla 2.12 Fracciones molares de aire y gases de escape obtenidas por cada mol de combustible.

La composicién obtenida para los gases de escape es muy similar a la facilitada por el
personal de ENDESA, la cual estd compuesta principalmente por nitrégeno y oxigeno, debido al
exceso de aire que se emplea en la combustidn, y una pequefia cantidad de diéxido de carbono
en comparacion a estos dos.

2.8.2 Resultados del andlisis del ciclo de gas

En este apartado se mostraran los resultados obtenidos del estudio del ciclo de gas asi
como algunas imagenes extraidas de la hoja Excel correspondiente. Para facilitar la identificacién
de los estados, a continuacién se muestra un esquema del ciclo de analisis (Figura 2.13).

F1
-
v
G3 G4
Compressor o
Turbi
Gas Turbine TO HRSG
G1 G2 6F.03 / PGE111 G5
Filter
LINE KEY

Air and Exhaust Gases

Fuel —_———

Figura 2.13 Esquema del ciclo de gas de estudio. Elaboracion propia.

En la Tabla 2.13 se muestran los resultados obtenidos de presion, temperatura y caudal
masico para cada uno de los estados:
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Estado Presion Temperatura Caudal Caudal
masico masico
- bar oC Kg/s T/h
G1 1,000 20,0 203,43 732,34
G2 0,993 20,0 203,43 732,34
G3 15,888 446,4 203,43 732,34
G4 15,094 1272,1 208,00 748,80
G5 1,004 617,0 208,00 748,80
F1 32,000 27,0 4,57 16,46

Tabla 2.13 Presion, temperatura y caudal mdsico de cada estado del ciclo de vapor obtenidos del andlisis.

Como puede comprobarse, los valores de presion, temperatura y caudal obtenidos
entran dentro del rango habitual para este tipo de instalaciones. Para los valores de caudal
masico de aire y combustible calculados, 732,34 T/h y 16,46 T/h respectivamente, son bastante
semejantes a los facilitados por el personal de ENDESA.

Para el estado que referencia los gases de escape (estado G5) los valores obtenidos de
presion y temperatura satisfacen las necesidades en la caldera de recuperacién, obteniéndose
una presidn cercana a la atmosférica (=1 bar) y una temperatura por encima de los 600°C para
asegurar una buena transferencia de calor.

La temperatura de los gases de escape a la entrada de la turbina de gas (estado G4)
presenta un valor de 1272,1°C, lo cual es un valor razonable teniendo en cuenta que segun los
datos que proporciona la empresa General Electric sobre la turbina de gas de estudio, la
temperatura de combustion esta sobre los 1316°C de temperatura. Ademas es un valor que estd
dentro del rango para este tipo de equipos.

A continuacidon se muestra un imagen (Figura 2.14) extraida de la hoja de calculo
correspondiente donde se muestran diferentes parametros calculados durante el andlisis, asi
como las ecuaciones empleadas para ello.
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Fuel Flow Air Flow Inlet Comp. Pressure
Ty = HR X Wy /PClp My = Meg — Mr Pgs = Pg1(1 — FD/100)
4,57 Kg/s 203,43 Kg/s 0,993 bar
Qutlet Comp. Pressure Isoentropic Comp. Enthalpy
Pz3 = Pg; X Comp. Ratio hgss(Pgs; Sg2)
15,89 bar 350,19 kl/Kg
Outlet Comp. Enthalpy Comp. Consumption Inlet Turbine Pressure
hgs = hga + (hgas — haz)/ﬂcomp. Wcomp. = 1ig(hgz — hg2) Pgs = Pg3(1—CD/100)
439,00 kl/Kg 90,34 MW 15,09 bar
Gas Turbine Power Qutlet Turbine Enthalpy Inlet Turbine Enthalpy
Wer = Weomp. + Whet hgs = (Mahgy + tiphpy — Wher) /Mileg hes = hes + Wrurp./1r
170,34 MW -483,11 kl/Kg 335,81 ki/Kg
Isoentropic Turbine Enthalpy Outlet Turbine Pressure Cycle Performance
hgss = hgs — (hgs — has) Mrurp. Pes(hassi Sga) MNeyete = Wnet/(m,r . PCI;’)
574,11 kl/Kg 1,004 bar 36,03 %

Figura 2.14 Extracto de la hoja "Gas Turbine Analysis" donde se recogen las ecuaciones y resultados empleados
durante el andlisis energético del ciclo de gas.

En la tabla 2.14 se muestra la potencia producida por la turbina de gas, la consumida
por el compresor de aire y la potencia neta generada por el ciclo de gas. Ademas se muestra el
porcentaje de estos dos ultimos parametros respecto a la potencia producida por la turbina de
gas, asi como el rendimiento isoentrépico de cada equipo y el rendimiento neto del ciclo.

Volumen de control Potencia (MW) % respecto a lo producido n (%)
por la turbina de gas

Turbina de gas ‘ 170,34 - 90,0

Compresor de aire 90,34 53,0 80,0

Ciclo de gas 80,00 47,0 36,0

Tabla 2.14 Potencia de cada equipo del ciclo de gas, porcentaje respecto a lo producido por la turbina de gas y su
rendimiento (isoentrdpico para turbina y compresor).

El valor obtenido para el rendimiento del ciclo de gas esta dentro de los valores tipicos
para esta clase de motores térmicos (35-40%). Estos valores de rendimiento se justifican debido
a las irreversibilidades en la cdmara de combustidn y al compresor de aire, el cual consume el
53% de la potencia producida por la turbina de gas.

Pasando al analisis exergético del ciclo de gas, en la siguiente tabla (Tabla 2.15) se
detallan los valores de exergia fisica, exergia quimica y exergia de flujo (teniéndose en cuenta la
exergia quimica) para los diferentes estados.
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Estado a acH As

- ki/Kg ki/Kg KW

G1 0,0 2,1 435,3

G2 -0,6 2,1 314,6

G3 405,0 2,1 82834,5

G4 1155,8 6,7 241797,6

G5 305,5 6,7 64941,4

F1 488,2 48941,0 225965,5

Tabla 2.15 Valores de exergia fisica, quimica y de flujo para cada estado del ciclo de gas.

A continuacion, se incluye una tabla (Tabla 2.16) en la cual se muestra la destruccién de
exergia de cada equipo, asi como la destruccidn de exergia neta. También aparece el pardmetro
A, el cual muestra el porcentaje que representa cada valor de destruccion de exergia frente a la
destruccién neta del ciclo; y el pardmetro B, el cual refleja el porcentaje que representa cada
valor de destruccion de exergia frente a la exergia de flujo del combustible. Ademas de todo
esto, la tabla muestra el rendimiento exergético de cada equipo y el rendimiento exergético
neto del ciclo.

Volumen de control Ap [MW] A% B % Ne %
Compresor 7,8 9,6 3,5 91
C. Combustion 67,0 82,4 29,6 70
Turbina 6,5 8,0 2,9 96
Ciclo completo 81,3 - 36,0 35

Tabla 2.16 Destruccion de exergia de cada equipo del ciclo de gas, porcentaje respecto a la destruccion neta del ciclo
y respecto a la exergia de flujo del combustible y rendimiento exergético.

En la siguiente imagen (Figura 2.16) se muestra un extracto de la hoja Excel donde se
desarrollan los cdlculo referidos al analisis exergético del ciclo de gas, las ecuaciones empleadas
y los resultados obtenidos.
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Exergy Balance for A. Compressor Exergy Balance for Comb. Chamber Exergy Balance for G. Turbine
Afgy — Afga +Aw —Ap=10 Afea + Afr1 — Afpa —Ap =0 Afgs — Afgs —Aw —Ap =0
AFG2 (kW) -120,726 AFG3 (kW) 82834,53 AFGA (kW) 240402,88
AFG3 (kW) 82399,19 AFGA (kW) 241797,6 AFGS (kW) 63546,725
Aw (kW) 90336,16 AFFL (kW) 225965,5 Wt (kW) 170336,16
Ad (kw) 7816,25 Ad (kw) 67002,44 Ad (kW) 6520,01
Ad (MW) 7,8163 Ad (MW) 67,0024 Ad (Mw) 6,5200
A. Compressor Exergetic Performance Comb. Chamber Exergetic Performance G. Turbine Exergetic Performance
nac = (Afss — Afge)/Aw nee = (Afea — Afea)/Afe1 ner = Aw/(Afea — Afgs)
nAC 0,91 ncomb. 0,70] nGT 0,96/

Total Exergetic Performance
7ot = Awnet/(Afe2 + Afr1)

nTot 0,35
| |

Figura 2.15 Extracto de la hoja "Exergetic Analysis Gas" donde se recogen las ecuaciones y resultados obtenidos
durante el andlisis exergético del ciclo de gas.

Para los valores obtenidos en el andlisis exergético se comprueba que todos los valores
de destruccion de exergia son mayores que O.

La destruccién de exergia en el compresor de aire tiene un valor de 7,8 MW, lo cual entra
dentro de lo esperable para esta clase de equipos, al igual que la destruccion de exergia en la
turbina presenta un valor de 6,5 MW.

La destruccion de exergia en la cdmara de combustion tiene un valor de 67,0 MW, el
cual se considera aceptable. En los motores de turbina de gas, la cdmara de combustion es el
equipo que presenta una mayor destruccion de exergia. Para este caso, la destruccién en la
camara de combustion representa un 82,4% de la destruccion de exergia neta del ciclo. Esto se
debe a la irreversibilidad del proceso de combustién que tiene lugar en este equipo. Como es
I6gico, en una reaccidn de combustion, la cual constituye un proceso altamente espontdneo, no
es posible alcanzar el equilibrio quimico (situacion reversible), por lo que se tiene una situacion
irreversible.

Como se puede observar en la Tabla 2.16, |la exergia destruida en el compresor y en la
turbina no representa porcentajes importantes de la exergia del combustible (3,5% y 2,9%
respectivamente). Sin embargo, la destruccién en la cdmara de combustion si representa un
porcentaje importante de la misma (29,6%). Esto demuestra que tanto el compresor de aire,
como la turbina de gas, tienen rendimientos altos, mientras que la cdmara de combustion
presenta un rendimiento mas reducido.

Como se puede comprobar, el rendimiento exergético neto del ciclo tiene un valor del
35%. Este valor entra dentro de la normalidad. Se debe a las irreversibilidades anteriormente
citadas, asi como a la potencia exergética perdida en los gases de escape.
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2.8.3 Resultados del analisis del HRSG

En este apartado se mostraran los resultados obtenidos del estudio de la caldera de
recuperacion, asi como algunas imagenes extraidas de la hoja Excel correspondiente. Para
facilitar la identificacion de los estados, a continuacién se muestra un esquema del HRSG (Figura
2.16).

HEAT RECOVERY STEAM GENERATOR

w12 W10 ws
r ---------------- L - - - ws
I 1
I_ e — \ETE *wl“? ! we (o)*- r
\__/ | N -
! wisy—<wis , W w7 e !
| (R2 ! R3
I L4 y v :
! H H H H L L L i
= ile p|llee | p |c7| p | GB p (63| p |GIOf p <
I| s s |I E| | E 5 E E ¥
| H H ) v C H v C @
______ | !
LINE KEY R1 : : R4
51 Air and Exhaust Gases S5 |+ - _I
i
Water =000 0——---- [ 1
Steam _ I'
High Pressure _— 1 w3
v Low Pressure !

Figura 2.16 Esquema de la caldera de recuperacion (HRSG). Elaboracion propia.

Tal y como se muestra en la figura anterior, la caldera cuenta con dos niveles de presion,
un atemperador y un sistema de recirculacion. Los estados G5, G6, G7, G8, G9, G10 y G11 se
corresponden a los gases de escape, mientras que el resto de estados representa el flujo de agua
diferenciandose entre fase liquida y fase vapor.

En la siguiente tabla (Tabla 2.17) se muestran los resultados de presion, temperatura y
caudal mdsico para cada uno de los estados.
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Estado Presién Temperatura Caudal Caudal
masico masico

- bar oC ‘ Kg/s T/h

w3 6,65 35,07 37,07 133,46
W5 6,32 153,85 137,07 133,46
W6 6,32 160,85 4,32 15,54
w7 6,32 160,85 4,32 15,54
w8 6,32 160,85 32,75 117,91
w9 6,32 160,85 ‘ 4,32 15,54
W10 99,72 162,76 32,75 117,91
W11 99,72 162,76 ‘ 32,75 117,91
W12 0,00 0,00 0,00 0,00

W13 94,74 300,05 ‘ 32,75 117,91
W14 94,74 307,05 32,75 117,91
W15 94,74 307,05 ‘ 32,75 117,91
W16 94,74 307,05 32,75 117,91
S1 90,00 570,00 ‘ 32,75 117,91
S5 6,00 210,00 4,32 15,54
G5 1,00 616,97 ‘ 208,00 748,80
G6 1,00 500,34 208,00 748,80
G7 1,00 312,05 ‘ 208,00 748,80
G8 1,00 218,18 208,00 748,80
G9 1,00 210,99 ‘ 208,00 748,80
G10 1,00 170,85 208,00 748,80
G111 1,00 95,00 ‘ 208,00 748,80
R1 6,65 70 47,22 170,00
R2 6,32 153,85 ‘ 47,22 170,00
R3 6,32 153,85 10,15 36,54
R4 6,65 153,85 ‘ 10,15 36,54

Tabla 2.17 Presion, temperatura y caudal mdsico de cada estado del HRSG obtenido de andlisis.

Los valores de temperatura de los gases de escape en las diferentes secciones
corresponden a los valores facilitados por el personal de ENDESA. Ademas, el valor de caudal
para baja presidon es muy préximo al valor que se suele obtener en las calderas con dos niveles
de presion (6 Kg/s). Para el caudal de recirculacidn, también se tiene valores similares a los
facilitados por ENDESA.

En las siguientes tablas (Tabla 2.18, Tabla 2.19) se muestran los consumos energéticos
de la bomba de alta presion (BAP) y de la bomba de recirculacidn, asi como los caudales de agua-
vapor y su porcentaje respecto del total a la entrada del HRSG.
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Bomba Consumo (kW)
Bomba de alta presion 449,94
Bomba de recirculacion 0,49

Tabla 2.18 Consumo energético de las bombas en el andlisis del HRSG.

Los consumos de la BAP y de la bomba de recirculacidn estan dentro de los valores
esperados para este tipo de equipos. El consumo de la BAP es mucho mas significativo que el de
la bomba de recirculacién. Esto se debe a que el salto de presion de la BAP es mucho mayor que
el salto de presion de la bomba de recirculacion.

Flujo Caudal masico (Kg/s) Porcentaje respecto al
caudal de entrada
Entrada al HRSG 37,07 100
Baja Presion 4,32 11,7
Alta presion 32,75 88,3
Recirculacion 10,15 -

Tabla 2.19 Valores de los caudales mds representativos del HRSG y el porcentaje que representa respecto al caudal
de entrada.

En la siguiente imagen (Figura 2.17) se muestra un extracto de la hoja de célculo
correspondiente al andlisis del HRSG donde se incluyen las ecuaciones y resultados obtenidos
del analisis.
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HF Boiler Pressure
Pyie = Pay /(1 — SHPD)
5474 bar

Outlet HP Boiler Enthalpy

Inlet HP Boiler Temp.

hwis = hwia + hwis — hwis
2693,88 k1K

Inlet LP Boiler Temp.
Tws = Tws — LPApp
153,85 °C

Specific Volumen
twelFiq)
0,001103 m*3/Kg

Twia = Tw1g — HPApp
300,05 =C

LP Boiler Pressure

Inlet HP Economizer Pressure

Pyo = Peg/ (1 — SHPD)
6,32 bar

Outlet HPEV Temp.

Ta7 = Tywa + pr'j'."
312,05 °C

Isoentropic Pump Enthalpy

Pyriy = Byna /(1 — ECPD)
89,72 bar

Inlet LP Economizer Pressure
Pur = Pys/(1— ECFD)
6,65 bar

HP Steam Flow

hayane = Ry + Uwa X (Pwis — Pwe)
689,56 k1/Kg

Thgps = g * (hgr — has)/{hwia — hune)
32,75 Kg/s

Outlet Pump Enthalpy
Pyren = e + (apros — Pwe )/ Mpump
693,00 kJ/Kg

Inlet LPSH Exhaust Gas Enthalpy

hgg = mgps % (hwy — hwia)/ige — her
83474 kIfKe

Inlet HPEV Exhaust Gas Enthalpy

hgs = her — haps X (hwis — huns)/Mzg
-618,64 k)/Kg

Inlet HRSG Steam Flow

Outlet LFEV Temp.
Tgio = Tws + LPpp
170,85 =C

LP Steam Flow

tgps(hwe — hws) + fitgs (hero — hga)

Myps =

'h'H.-'S - h‘u‘ﬁ
432 Kg/s

Inlet LPEV Exhaust Gas Enthalpy

Msream = MWyps + Mgpy
37.07 Kg/s

Inlet LPSH Enthalpy

hiyg = hgss — Mg ¥ (hgg — hge) /Migps
249808 kl/Kg

Outlet HRSG Exhaust Gas Entalpht

hge = hgro — Mps ¥ (ws — ) /1iieg

-842.51 kl/Kg

High Pressure Pump Power

Wepe = tgpsr(hsip — fsg)
449 94 KW

Recirculation Specific Volumen

Vga(P:T)
0,001095 m~3/Kg

he11 = hg1o — Msteam X (haws — hws) /Mg
-1827.74 k)/Kg

Inlet LPEC Temperature
Tay =Tau — 4T

Outlet Recirc. Pump Enthalpy
Figs = hra + (Mgas — Mra) Mpump

Isoentropic Recirc. Pump Enthalpy
hass = hag + vra X (Pra — Pra)

648,00 kl/Kg 649,00 kl/Kg 70,00 =C
LPEC Flow Recirculation Flow
Mypee = Mg X (hgro — hera )/ (hez — ha) fig=thipec — Wsteam
4722 Kg/s 10,15 Kg/s
Recirculation Pump Power Heat Transfer
Wap = talfizs — hga) @net = Meglhss — han1)
4 975E-01 KW 121313,22 kW

Figura 2.17 Extracto de la hoja "HRSG Analysis" donde se recogen las ecuaciones y resultados empleados durante el
andlisis energético de la caldera de recuperacion.

Pasando al andlisis exergético del HRSG, en la siguiente tabla (Tabla 2.20) se detallan los
valores de exergia fisica, exergia quimica y exergia de flujo (teniéndose en cuenta la exergia

quimica) para los diferentes estados.
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Estado a ach A¢

- ki/Kg ki/Kg KW
W3 2,1 464,2 17287,6
W5 100,5 464,2 5540,8
W6 110,2 464,2 2479,6
w7 784,9 464,2 5392,6
w8 110,2 464,2 18812,5
w9 700,4 464,2 5027,9
W10 121,6 464,2 19186,2
W11 121,6 464,2 19186,2
w12 0,0 0,0 0,0
wi3 393,8 464,2 28102,9
W14 413,9 464,2 28761
W15 1081,8 464,2 50637,12
W16 1061,6 464,2 49974,9
S1 1548,4 464,2 65921,6
S5 819,2 464,2 5540,8
G5 305,5 6,7 64941,4
G6 217,2 6,7 46564,8
G7 96,8 6,7 21531,5
G8 50,3 6,7 11847,7
G9 47,2 6,7 11202,9
G10 31,3 6,7 7900,3
G11 9,0 6,7 3266,1
R1 16,6 464,2 22704,2
R2 100,5 464,2 26665,7
R3 100,5 464,2 5732,1
R4 100,5 464,2 5732,5

Tabla 2.20 Valores de exergia fisica, quimica y de flujo para cada uno de los estados del HRSG.

La siguiente tabla (Tabla 2.21) muestra el valor de la destruccién de exergia de cada
equipo de la caldera, asi como la destruccidn total en la misma y la de cada etapa de presiéon. A
su vez, se muestra el parametro A, que representa el tanto por ciento correspondiente a cada
destruccién de exergia frente al total en la caldera; asi como el valor del rendimiento exergético
de cada volumen de control.
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Volumen de control Ap [MW] A% Ne %

HRSG 8 - 87,8
Etapa Alta P. 6,4 80 88,0
Etapa Baja P. 1,6 20 82,3
Economizador Alta 0,8 =10 92,1
Evaporador Alta 3,2 =42 87,4
Sobrecalentador Alta | 2,4 =31 86,8
Economizador Baja 0,7 =9 85,5
Evaporador Baja 0,4 =5 88,0
Sobrecalentador Baja 0,1 =] 79,5
Bomba Recirculacion 8,5¢10-5 =0,001 82,8
Bomba alta presion 7,6010-2 =1 83,0

Tabla 2.21 Destruccion de exergia de cada equipo del HRSG, porcentaje respecto a la destruccion neta del ciclo y
respecto a la exergia de flujo del combustible y rendimiento exergético.

A continuacién se muestra un imagen (Figura 2.18) extraida de la hoja Excel
correspondiente donde se aprecian los resultados y ecuaciones empleadas en el andlisis
exergético del HRSG (Caldera completa, parte de alta presién y de baja presion).

Exergy Balance for HRSG Exergy Balance for LP. Stage HRSG Exergy Balance for H.P. Stage HRSG
Afws — (-ﬂlfﬂ + ﬂlﬁ-s] + Afas — Afs1a + Awap + dwies —4p = 0 Afws — (Afws + Afis) + Afse —Afz1 —4p =0 Afiwio — Afer + Afes — Afaa —Ap =0
AFW3 (kW) 172876 AfW3 (kW) 172876 AFW10 (kW) 19186,2
AFSS (kW) 554081 AfWE (kW) 1881249 Afs1 (kW) 659216
A5 (KW) 65921,6 AFSS (KW) 5540,81 AFGS (kW) 649414
AFGS (kW) 649414 AFGS (kW) 118477 AFGS (kW) 118477
AFGLL (kw) 3266,14 AFGLL (kw) 3266,14
AwRP (kW) 0,49253 Ad (kW) 1515,87 Ad (kW) 6358,21
Ad (MW) 15 Ad (MW) 64
AwLPP (kW) 44994
L.P. Stage HRSG Exergetic Performance H.P. Stage HRSG Exergetic Performance
Ad (kw) 7950,84 Mpwrse = (Afws + Afis — Afwa) /(Afge — Afg11) Napurse = (Afsy — Afi10)/(Afgs — Afea)
Ad (MW 8.0
NLPHRSG 0,823] NHEHRSG 0,880]

HRSG Exergetic Performance

Narse = (Afor + Afis — Afws) /(Afes — Afar)

[ nHRSG 0,878]

Figura 2.18 Extracto de la hoja "Exergetic Analysis HRSG" donde se recogen las ecuaciones y resultados mds
representativos obtenidos durante el andlisis exergético de la caldera de recuperacion.

Los resultados obtenidos satisfacen que todos los valores de destruccion de exergia son
mayores que 0.

La destruccidn de exergia total no es demasiado elevada (8 MW), presentando la caldera
una eficiencia elevada (88%). El mayor porcentaje de destruccién de exergia se concentra en la
etapa de alta presidn (80%), mas concretamente en el evaporador y el sobrecalentador de alta
presion (42% y 31% respectivamente). Lo cual se justifica por la irreversibilidad debida al
gradiente de temperatura entre el vapor y los gases de escape en esta zona de la caldera.
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Debido a los consumos relativamente bajos de las bombas de alta presion y recirculacion
la destruccidén de exergia es bastante baja, obteniendo rendimientos elevados (82,8% y 83,0%

Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
Ricardo Regalado Delgado
Grado en Ingenieria mecanica

para la bomba de recirculacién y la bomba de alta presion respectivamente).

2.8.4 Resultados del andlisis del ciclo de vapor

En este apartado se mostraran los resultados obtenidos del estudio del ciclo de vapor,
asi como algunas imagenes extraidas de la hoja Excel correspondiente. Para facilitar la
identificacion de los estados, a continuacion se muestra un esquema del ciclo de estudio (Figura

2.19).

51
FROM OTHER HRSG
—_—

52 56

LINE KEY
Water

Steam
High Pressure

Low Pressure

FROM OTHER HRSG
P

57
58

._——'/_

ss| "

]

TO OTHER HRSG I

M - - -

wa I

]

1

1

]

i

% !
:wz

1

]

s9 |

DEAERATING
1
]

CONDENSER

Figura 2.19 Esquema del ciclo de vapor de estudio. Elaboracion propia.

A continuacién se presenta una tabla (Tabla 2.22) en la que se recogen los valores de
presion, temperatura y caudal masico para los diferentes estados del ciclo de vapor que se han

analizado.
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Estado Presion Temperatura Caudal Caudal
masico masico
- bar oC Kg/s T/h
S1 90,0 570,0 32,8 117,9
S2 90,0 570,0 32,8 117,9
S3 90,0 570,0 65,5 235,8
sS4 6,0 232,4 65,5 235,8
S5 6,0 210,0 4,3 15,5
S6 6,0 210,0 4,3 15,5
S7 6,0 210,0 8,6 311
S8 6,0 229,8 74,1 266,9
S9 0,0563 35,0 74,1 266,9
w17 - 22,0 5425,1 19530,2
w18 - 27,0 5425,1 19530,2
w1 0,0563 35,0 74,1 266,9
w2 6,7 35,1 74,1 266,9
w3 6,7 35,1 37,1 133,5
w4 6,7 35,1 371 133,5

Tabla 2.22 Presion, temperatura y caudal mdsico de cada estado del ciclo de vapor obtenido de andlisis.

Se presenta una tabla (Tabla 2.23) con la potencia producida por la turbina de vapor, la
potencia que aporta la turbina de alta y baja presidn y su porcentaje respecto al total. También
se incluye en la tabla la potencia consumida por la bomba de baja presion (BBP).

Equipo Potencia [MW] Porcentaje respecto al
total producido
Turbina de vapor 88,34 100,0
Turbina de alta presion 41,96 47,5
Turbina de baja presion 46,39 52,5
BBP 65,56 [KW] -

Tabla 2.23 Potencia de los distintos equipos del ciclo de vapor. Porcentaje de potencia producida por cada etapa de
la turbina de vapor respecto al total producido.

Los resultados obtenidos para la potencia producida por la turbina de vapor son
bastante buenos, teniendo en cuenta que en una instalacion de estas caracteristicas, la potencia
producida por la turbina de vapor es similar a la producida en cada turbina de gas (=<80MW). El
consumo de la bomba de baja presién también se encuentra dentro de los valores caracteristicos
para este tipo de equipos.

A continuacién se muestra un imagen (Figura 2.20) extraida de la hoja de calculo
correspondiente donde se muestran diferentes parametros calculados durante el analisis, asi
como las ecuaciones empleadas para ello.
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Calculations

Izoentrapic HPST Enthalpy Outlet HPST Enthalpy
Pgae (Psai Ssa) gy = By — Nyr(hss — hyye)
2807,50 kl/Kg 2920,52 kl/Kg
Inlet LPST Enthalpy saturation Pressure for Condenser
heg = (Mgpsr X hey + Mypsr % her) Msteam Pog (Togngigq =0}
2914,92 kifKg 0,0563 bar
Vapor Cond. Entropy WVapaor Cond. Entropy Iscentropic Vapor Quality
S\'gﬂ(Tcond.: q= 1) s\'g .F[Tcr.lnd.: q= 0:] Jsos = [5\'9 - S\"! .FJJJ{(S.\‘?‘_CI - 5.\'9 f)
8,3518 kl/KgK 0,5052 kljKgK 0,34 -
Isoentropic LPST Enthalpy Outlet LPST Enthalpy Especific Yolumen
Moo (Pogt Gae) hyg = hgg — Nar(hsg — hggs) via (Prq)
2178,86 kl/kg 2289,27 kl/kg 0,0010 m"3/Kg
Isoentropic Pump Enthalpy Outlet Pump Enthalpy
Riyras = Bys + Yoy X (P — Pury) Py = Py + (Awzs — Myps ) Maump
147,31 kifKg 147,53 kifKg
Sea Water Flow Steam Turbine Power
gy = Mseeam % (yry — fga)/ (g7 — Rypia) Wi = titgpgr (e — hoa) + 1iper (heg — hgg)
542506 Kg/s 38,34 W

Low Pressure Pump Power

Wipe = Mteam [y — Ry )
65,558 KW

Figura 2.20 Extracto de la hoja "Steam Cycle Analysis" donde se recogen las ecuaciones y resultados empleados
durante el andlisis energético del ciclo de vapor.

Pasando al analisis exergético del ciclo de vapor, en la siguiente tabla (Tabla 2.24) se
detallan los valores de exergia fisica y exergia de flujo para los diferentes estados. Para este
analisis no tiene sentido el uso de la exergia quimica pues esta permanece constate en todos los
balances que se aplican.

Estado a As

- ki/kg kw

S1 1548,4 50717,1
S2 1548,4 50717,1
S3 1548,4 101434,3
sS4 838,8 54946,4
S5 819,2 3536,7
S6 819,2 3536,7
S7 819,2 7073,5
S8 836,4 62015
S9 105,7 7840,5
w1 1,5 108

w2 2,1 158

w3 2,1 79

w4 2,1 79

W17 -0,1 -530,8
w18 0,2 1342,5

Tabla 2.24 Valores de exergia fisica y de flujo para cada uno de los estados del ciclo de vapor.
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La siguiente tabla (Tabla 2.25) muestra el valor de la destruccidn de exergia de cada
equipo del ciclo de vapor. Se indica la destruccidn total de la turbina y de cada una de sus etapas
de presién. A su vez, se muestra el pardmetro A, que representa el tanto porciento
correspondiente a cada destruccidn de exergia frente al total en el ciclo (se considera en el ciclo
la turbina de vapor, el condensador y la bomba, sin tenerse en cuenta el HRSG); y el parametro
B, el cual representa el tanto por ciento correspondiente a la destruccidon de cada etapa de
presidn de la turbina frente al total del equipo; asi como el valor del rendimiento exergético de
cada volumen de control.

Volumen de control Ap [MW] A% B % Ne %
Ciclo Vapor =18,2 - - 81,4
Turbina 12,3 67,7 - 87,8
E. Alta 45 24,9 37 90,3
E. Baja 7,8 42,8 63 85,6
Condensador 5,9 32,2 - 24,2
Bomba alimentacion 1,6-10-2 0,1 - 76,2

Tabla 2.25 Destruccion de exergia de cada equipo del ciclo de vapor, porcentaje respecto a la destruccion neta del
ciclo y respecto a la destruccion de exergia de la turbina en conjunto y rendimiento exergético.

Se muestra ahora una imagen (Figura 2.21) extraida de la hoja de cdlculo
correspondiente donde se muestran los balances de exergia realizados en la turbina de vapor,
asi como los resultados obtenidos.

Exergy Balance for 5. Turbine Exergy Balance for HP. 5. Turbine Exergy Balance for LP. 5. Turbine
Afes + Afsz — Afea —Aw —Adp =0 Afiz — Afea — Awar —Ap =10 Afia— Afse— Awie —Ap =10
AFS3 (k) 101434 AFS3 (kW) 101434 AFSE (kW) 62015
AFST (kW) 7073,49 AFSA (kW) 549464 AFS3 (kW) 78405
AfSS (kW) 7840,5 A (kW) 419563 Awr (kW) 46387
Aw (kW) 883433
ad (kw) 123239 ad (kw) 4531,55 ad (kw) 7787.5
Ad (Mw) 12,3 ad (Mw) a5 Ad (W) 7.8
S. Turbine Exergetic Performance S. Turbine Exergetic Performance S. Turbine Exergetic Performance
nst = Aw /(Afss + Afir — Afis) nsrap = Awne /(Afia — Afsa) nsree = Awee /(Afie — Afie)
nsT 0,578 NSTHP 0,903] nSTLP 0,856

Total exergetic performance
tse = Aw/(Afsa + Afsr)

nsc 0,814|

Figura 2.21 Extracto de la hoja "Exergetic Analysis Steam" donde se recogen las ecuaciones y resultados obtenidos
durante el andlisis exergético de la turbina de vapor.

Se comprueba que la destruccidon de exergia total del ciclo de vapor no es demasiado
elevada (18,2 MW). El rendimiento exergético total del ciclo se fija en un 81,4%, el cual es un
valor tipico en este tipo de instalaciones.
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Como se puede observar, la destruccion de exergia de la turbina de vapor (12,3 MW)
representa el 67,7% de la destruccion total del ciclo, mientras que el condensador y la bomba
de alimentacion representan porcentajes menores (32,2% y 0,1% respectivamente).

Los rendimientos de la turbina y de la bomba son relativamente altos (87,8% y 76,2%
respectivamente), mientras que el del condensador se fija en tan solo un 24,2%. Esto se debe a
la escasa exergia que posee el agua condensada frente a los vapores extraidos en la turbina, asi
como al escaso incremento de temperatura en el agua de refrigeracién. Todo ello genera una
destruccién de exergia de entorno al 75% de la potencia exergética introducida en el equipo.

2.8.5 Resultados del analisis del ciclo combinado

En esta seccidn se mostraran los resultados obtenidos del analisis exergético del ciclo
combinado al completo, es decir, incluyendo dentro del volumen de control los dos ciclos de
gas, las dos calderas de recuperacion y el ciclo de vapor.

En la siguiente tabla (Tabla 2.26) se muestran los valores de destruccidn de exergia para
el ciclo combinado al completo, asi como para las distintas partes que lo componen. Se incluye
ademas, el parametro A el cual representa el porcentaje de destruccién de exergia que
representa cada parte respecto a la destruccion de exergia total de la instalacion. También se
detalla el rendimiento exergético.

Volumen de control Ap [MW] A% Ne %
Ciclo Combinado 196 - 54,9
Ciclo de Gas (x2) 81 41,3 35,0
Ciclo de vapor \ 18 9,2 81,4
HRSG (x2) 8 4,1 87,8

Tabla 2.26 Destruccion de exergia de cada equipo del ciclo combinado, porcentaje de destruccion de exergia de cada
parte respecto a la destruccion neta del ciclo combinado y rendimiento exergético.

Se muestra ahora una imagen (Figura 2.22) extraida de la hoja de calculo
correspondiente donde se muestran las ecuaciones empleadas y los resultados obtenidos.
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Combined Cycle Combined Cycle Exergetic Performance
2-(Afsz + Afrr — Afors — Awe) — Aws + Afuwr — Afwie —Ap =0 Necycle = (Aws + 2+ Awe)/ (Afaz + Afe1)-2)

AF G2 (kW) 314,62 nCCycle 0,549
AFFL (kW) 225966
AFGLL (kW) 3266,14
AWG (kW) 80000
AWS (kW) 883433
AFW17 (kW) 2517816
AFW1E (kW) 2519690
Ad (kw) 195811
Ad (MW) 196

Figura 2.22 Extracto de la hoja "Exergetic Analysis C. Cycle" donde se recogen las ecuaciones y resultados obtenidos
durante el andlisis exergético del ciclo combinado.

Como se puede observar, el ciclo combinado presenta un rendimiento exergético del
54,9%. Mientras que el ciclo de vapor presenta un rendimiento del 81,4% vy las calderas de
recuperacion uno del 87,8%, los ciclos de vapor tienen una eficiencia de tan solo un 35%. Este
produce que el rendimiento global de la instalacidn presente un rendimiento menor que el del
ciclo de vapor o las calderas.

A la vista de los resultados expuestos, se aprecia como un 41,3% de la destruccién de
exergia total del ciclo combinado se produce en cada una de las turbinas de gas. Este hecho
resalta nuevamente la ineficiencia de los ciclos de gas. Por otro lado, se puede comprobar como
en el ciclo de vapor y en cada una de las calderas de recuperacién se destruye tan solo un 9,2%
y un 4,1% de la destruccidn total del ciclo respectivamente. Se trata, por lo tanto, de sistemas
mas eficientes.

2.8.6 Resultados del analisis de sensibilidad

En este apartado se mostraran los resultados obtenidos tras modificar alguna de las
variables del ciclo combinado, las cuales fueron nombradas con anterioridad la seccién 2.7
Desarrollo del estudio de esta memoria.

2.8.6.1 Variacion de la temperatura de entrada a la turbina de alta presion

En la siguiente tabla (Tabla 2.27) se recogen los valores de destruccion de exergia y
rendimiento exergético para el HRSG, el ciclo de vapor y el ciclo combinado cuando se modifica
la temperatura de entrada a la turbina de alta presién. También se incluye el rendimiento
térmico del ciclo de vapor y del ciclo combinado. El incremento de temperatura serd de 10°C.
Los valores de presion a la entrada de la turbina (90 bar y 6 bar) y la temperatura a la entrada
de la turbina de baja presidn (210°C) se mantienen constantes.
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Variable HRSG Ciclo Vapor Ciclo combinado

Temperatura ‘ Ad Nex. Ad Nex Nterm Ad Nex Nterm
°C MW | % MW | % % MwW % %
610,0 ‘ 7,70 88,2 18,00 81,70 36,69 195,15 55,0 56,08
600,0 7,77 88,1 18,04 81,63 @ 36,62 195,32 55,0 56,04
590,0 ‘ 7,83 88,0 18,09 81,56 36,55 195,48 55,0 56,00
580,0 7,89 87,9 18,14 81,49 | 36,48 195,65 54,9 55,97
570,0 ‘ 7,95 87,8 1820 81,42 3641 195,81 54,9 55,93
560,0 8,01 87,8 | 18,26 | 81,34 36,34 195,97 54,8 55,89
550,0 ‘ 8,07 87,7 18,31 81,26 36,27 196,14 54,8 55,85
540,0 8,12 | 87,6 | 18,38 | 81,18 | 36,21 196,29 54,8 55,82
530,0 ‘ 8,17 87,5 18,44 81,10 36,14 196,45 54,7 55,78

Tabla 2.27 Destruccion de exergia, rendimiento exergético y térmico de la caldera de recuperacion, del ciclo de vapor
y del ciclo combinado en funcidn de la temperatura de entrada a turbina de AP.

A continuacién se incluye otra tabla (Tabla 2.28) donde se indican los caudales de alta
presion, baja presion, recirculacién y total de vapor en funcién a la variacidon de temperatura.

Variable Caudal de AP  Caudal de BP Caudal de Caudal total
recirculacion de vapor

Temperatura

°C Kg/s Kg/s Kg/s Kg/s
610,0 31,37 4,74 11,11 36,11
600,0 31,71 4,64 10,88 36,35
590,0 32,05 4,53 10,64 36,58
580,0 32,40 4,43 10,40 36,82
570,0 32,75 4,32 10,15 37,07
560,0 33,12 4,20 9,90 37,32
550,0 33,50 4,09 9,64 37,59
540,0 33,88 3,97 9,37 37,85
530,0 34,28 3,85 9,09 38,13

Tabla 2.28 Caudal de AP, BP, recirculacion y total en funcion a la temperatura de entrada a la turbina de alta
presion.

Para una mejor compresiéon de los resultados obtenidos, se adjuntan las siguientes
graficas.
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Grdfica 2.1 Relacion entre los caudales de AP, BP y total y la temperatura de entrada a la turbina de alta presion.

Como puede observarse en la Grdfica 2.1, a medida que se aumenta la temperatura a la
salida de la caldera de recuperacion (alta presion), disminuye el caudal de vapor a alta presion.
Esto se debe a que para poder conseguir una mayor temperatura a la entrada de la turbina de
alta presién se debe reducir el caudal masico, de manera que se produzca una mayor
concentracién de calor por cada kilo de vapor que atraviesa el sobrecalentador (mayor calor
sensible). Al aumentar la temperatura en la parte de alta presién de la caldera de recuperacion
(asociado a un menor caudal), la temperatura de los gases de escape a la entrada de la parte de
baja presién de la caldera aumenta (estado G8), y para poder mantener la temperatura fija de
entrada a la turbina de baja (estado S5 a 210°C) es necesario un aumento del caudal de baja
presion. Evidentemente, como la disminucién del caudal de alta presién es mayor que el
aumento del caudal de baja presién, el caudal total producido se reduce.
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Grdfica 2.2 Representacion del caudal de recirculacion frente a la temperatura.

El aumento del caudal de recirculacidn (Grdfica 2.2) se debe a la disminucion del caudal
de vapor que se genera. Para el estudio del ciclo combinado, la temperatura de los gases de
escape a la salida del evaporador (estado G10) esta fijada por el Pinch point y la temperatura en
el calderin de baja presion, mientras que la temperatura de los gases de escape se fija en 95°C
para evitar la condensacion de sustancias no deseadas. La temperatura en el calderin de baja
presion no varia significativamente con el aumento del caudal de baja presion (segln se puede
observar de los resultados obtenidos) por lo que se puede decir que su valor es constante. De
esta manera, el salto de temperatura en el economizador de baja presién es el mismo y por lo
tanto, el caudal de agua total que lo atraviesa debe ser el mismo para todos los casos. Por lo
tanto, al reducirse el caudal de vapor generado, se debera aumentar el de recirculaciéon para
garantizar el salto de temperatura.
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Grdfica 2.3 Relacion del rendimiento exergético del HRSG y la temperatura de entrada a la turbina de alta presion.

Si se observa la Grdfica 2.3 se comprueba que el rendimiento exergético de la caldera
de recuperacidon aumenta. Esto es debido al aumento de caudal de baja presion, lo cual implica
un aumento de la exergia en dicho punto. Al aumentar la temperatura de entrada a la turbina
de alta presidn, también aumenta la exergia de flujo de dicho punto, sin embargo, la disminucidn
de caudal provoca que la exergia de estado disminuya. El efecto del aumento del caudal de baja
presion es mucho mas acentuado que la disminucidn del caudal de alta presion, por lo que a la
hora de calcularse el rendimiento exergético, la exergia obtenida en el producto es mayor, lo
que implica un aumento del rendimiento.

Para la seccién de alta presion, el aumento de rendimiento se consigue gracias a que la
temperatura de los gases de escape a la salida del economizador de alta presién es mayor,
siendo mayor la exergia de flujo en dicho punto y con lo cual, la exergia del recurso disminuye.
Como el efecto de disminuir el caudal de alta presion se acentua poco, la exergia del producto
se reduce mas lentamente que la del recurso, aumentando asi el rendimiento exergético.

En la seccién de baja presion el rendimiento disminuye por el efecto contrario a lo
ocurrido en la seccién de alta presion. El incremento de la exergia del recurso aumenta de forma
mas rapida, debido al incremento de temperatura de los gases de escape a la salida del
economizador de alta presién (lo que implica un aumento de la exergia de flujo en dicho punto),
que la exergia del producto. De esta forma el denominador de la expresidn del rendimiento
exergético crece, obteniéndose resultados para el rendimiento cada vez menores.

52



Ricardo Regalado Delgado
Escuela Superior de ., o
Ingenieria y Tecnologia GradO en |ngen|er|a mecanica

Seccion de Ingenieria Industrial

Universidad Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
de La Laguna

Ciclo de vapor

81,80 89,20
81,70 89,00
81,60 88,80

X 3

2 81,50 88,60 =

5 ©

€ 81,40 88,40 G

— C

[0}

2 81,30 88,20 &

g a
81,20 88,00
81,10 87,80
81,00 87,60

520,0 530,0 540,0 550,0 560,0 570,0 580,0 590,0 600,0 610,0 620,0
Temperatura alta presién °C

Rendimiento exergético

Potencia producida

Grdfica 2.4 Variacion de rendimiento exergético y potencia producida en el ciclo de vapor respecto a la temperatura
de entrada a la turbina de alta presion.
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Grdfica 2.5 Variacion del rendimiento exergético y térmico del ciclo combinado frente a la temperatura de entrada a
la turbina de alta presion.

El aumento del rendimiento en la caldera de recuperaciéon indica un mayor
aprovechamiento del recurso, y por tanto, la potencia generada en la turbina de vapor crece tal
y como muestran la Grdfica 2.4. Esto a su vez, provoca un aumento del rendimiento exergético
del ciclo de vapor y como ambos rendimientos aumentan, el global de ciclo lo hace de la misma
manera, tal y como indica la Grdfica 2.5. El rendimiento térmico del ciclo aumenta ligeramente
como consecuencia de un mayor salto entdlpico en la turbina de vapor
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rendimiento exergético para el HRSG, el ciclo de vapor y el ciclo combinado cuando se modifica
la temperatura de entrada a la turbina de baja presiéon. También se muestra el rendimiento
térmico del ciclo de vapor vy el ciclo combinado. El incremento de temperatura serd de 10°C.
Para este caso, los valores de presién a la entrada de la turbina de vapor y la temperatura de
entrada a la turbina de alta presidon se mantienen constantes (90 bar y 6 bar para la presién de
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2.8.6.2 Variacion de la temperatura de entrada a la turbina de baja presion

En la siguiente tabla (Tabla 2.29) se recogen los valores de destruccion de exergia y

alta y de baja respectivamente y 570°C para la temperatura de entrada a la turbina de alta)

Variable HRSG Ciclo Vapor Ciclo combinado
Temperatura Ad ‘ Nex. Ad Nex Nterm Ad Nex Nterm
°C MW % MW % % MW % %
170,0 7,95 ‘ 87,8 | 18,24 81,4 36,43 195,85 54,9 55,94
180,0 7,95 | 87,8 | 18,22 81,4 36,43 195,84 54,9 | 55,94
190,0 7,95 ‘ 87,8 | 18,21 81,4 36,43 195,83 54,9 55,94
200,0 7,95 | 87,8 | 18,20 81,4 36,43 195,82 54,9 | 55,94
210,0 7,95 ‘ 87,8 | 18,20 81,4 36,43 195,81 54,9 55,94
220,0 7,95 | 87,8 | 18,20 81,4 36,43 195,80 54,9 | 55,94
230,0 7,94 ‘ 87,9 | 18,19 81,4 36,43 195,79 54,9 55,94
240,0 7,94 87,9 | 18,19 81,4 36,43 195,78 54,9 | 55,94
250,0 7,93 ‘ 87,9 | 18,20 81,4 36,43 195,77 54,9 55,94

Tabla 2.29 Destruccion de exergia, rendimiento exergético y térmico de la caldera de recuperacion y del ciclo
combinado en funcion de la temperatura de entrada a turbina de BP.

A continuacién se incluye otra tabla (Tabla 2.30) donde se indican los caudales de alta

presion, baja presion recirculacién y total de vapor en funcién a la variacidon de temperatura.

Variable Caudal de AP  Caudal de BP Caudal Recir. Caudal total

Temperatura ‘

°C Kg/s Kg/s Kg/s Kg/s
170,0 32,75 4,50 ‘ 9,97 37,25
180,0 32,75 4,45 10,02 37,20
190,0 32,75 4,40 ‘ 10,06 37,16
200,0 32,75 4,36 10,11 37,11
210,0 32,75 4,32 ‘ 10,15 37,07
220,0 32,75 4,28 10,19 37,03
230,0 32,75 4,24 110,23 36,99
240,0 32,75 4,20 10,27 36,95
250,0 32,75 4,16 ‘ 10,31 36,91

Tabla 2.30 Caudal de AP, BP, recirculacion y total en funcion a la temperatura de entrada a la turbina de baja
presion.
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Para una mejor compresion de los resultados obtenidos, se adjuntan las siguientes
graficas.

Caudales de vapor
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Grdfica 2.6 Relacion entre los caudales de AP, BP y total y la temperatura de entrada a la turbina de baja presion.

Tal y como se indica en la Grdfica 2.6 anterior, el caudal de alta presién permanece
constante ya que la variable que se modifica en este caso no afecta a la seccién de alta presion
de la caldera de recuperacién. Si afecta a la parte de baja presién. Al igual que ocurria en con el
caudal de alta presién, para poder aumentar la temperatura del vapor manteniendo las
caracteristicas del foco caliente constante, es necesario reducir el caudal de vapor para que la
energia calorifica que se cede se concentre (aumento del calor sensible), de manera que se
obtenga una mayor temperatura.
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Grdfica 2.7 Representacion del caudal de recirculacion frente a la temperatura de entrada a la turbina de baja
presion.

El aumento del caudal de recirculacidn (Grdfica 2.7) se debe a la disminucion del caudal
de baja presién. Para el estudio del ciclo combinado, la temperatura de los gases de escape a la
salida del evaporador estd fijada por el Pinch point y la temperatura en el calderin de baja
presion, mientras que la temperatura de los gases de escape se fija en 95°C para evitar la
condensacidn de sustancias no deseadas. La temperatura en el calderin no varia
significativamente con la reduccién del caudal por lo que se puede decir que su valor es
constante. De esta manera, el salto de temperatura en el economizador de baja presion es el
mismo y por lo tanto, el caudal de agua total que lo atraviesa debe ser el mismo para todos los
casos. Se puede comprobar con los datos de la Tabla 2.30 que la cantidad de caudal que se
elimina del flujo de baja presién en el intervalo de estudio es la misma que gana el caudal de
recirculacion.
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Grdfica 2.8 Relacion del rendimiento exergético del HRSG y la temperatura de entrada a la turbina de baja presion.

En la Grdfica 2.8 se observa como el rendimiento exergético de la caldera de
recuperacion para a seccion de alta presién no varia porque la variable que se modifica en este
caso no afecta a esta parte. Para la seccién de baja presién el rendimiento de la caldera de
recuperacion aumenta ligeramente debido a un mejor aprovechamiento del recurso (mayor
concentracion de calor) del mismo modo que aumenta cuando se modifica la temperatura de
entrada a la turbina de alta presidn, siendo el efecto menos acentuado en este caso. Como
consecuencia del aumento del rendimiento exergético de la caldera de baja presion y de la
invariabilidad en el rendimiento de la seccidn de alta presion, aumenta el rendimiento global del
HRSG.
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Grdfica 2.9 Variacion de rendimiento exergético y potencia producida en el ciclo de vapor respecto a la temperatura
de entrada a la turbina de baja presion.
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Grdfica 2.10 Variacion del rendimiento exergético y térmico del ciclo combinado frente a la temperatura de entrada
a la turbina de baja presion.

El aumento del rendimiento en la caldera de recuperaciéon indica un mayor
aprovechamiento del recurso, y por tanto, la potencia generada en la turbina de vapor crece tal
y como muestran los resultados obtenidos en la Grdfica 2.9. Esto a su vez, provoca un aumento
del rendimiento exegético del ciclo de vapor y como ambos rendimientos (HRSG y ciclo de vapor)
aumentan, el rendimiento global de ciclo es mayor (aunque practicamente inapreciable), tal y
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como indica la Grdfica 2.10. En este caso, el rendimiento térmico del ciclo combinado se

mantiene constante porque el salto entalpico en la turbina compensa la reduccién del caudal.

2.8.6.3 Variacion de la presion de entrada a la turbina de alta presion

En la siguiente tabla (Tabla 2.31) se recogen los valores de destruccion de exergia y

rendimiento exergético para el HRSG, el ciclo de vapor y el ciclo combinado cuando se modifica

la presion de entrada a la turbina de alta presidon. También se incluye el rendimiento térmico del

ciclo de vapor y el ciclo combinado. El incremento de presidén serd de 5 bar. Los valores de

temperatura de entrada a turbina se mantienen constantes (570°C y 210°C) al igual que la

presion a la entrada de la turbina de baja presién (6 bar).

Variable HRSG Ciclo Vapor Ciclo combinado
Presion Ad Nex. ‘ Ad ‘ Nex Nterm Ad Nex Nterm
bar MW % MW % % MW % %
120,0 7,10 89,5 ‘ 18,61 ‘ 81,4 37,08 194,19 55,2 56,29
115,0 7,23 89,2 18,54 81,4 36,98 194,44 55,2 56,24
110,0 7,36 89,0 ‘ 18,48 ‘ 81,4 36,88 194,69 55,1 56,18
105,0 7,49 88,7 18,41 81,4 36,77 194,95 55,1 56,12
100,0 7,64 88,4 ‘ 18,34 ‘ 81,4 36,66 195,22 55,0 56,06
95,0 7,79 88,1 18,27 81,4 36,54 195,51 54,9 56,00
90,0 7,95 87,8 ‘ 18,20 ‘ 81,4 36,41 195,81 54,9 55,93
85,0 8,12 87,5 18,13 81,4 36,28 196,13 54,8 55,85
80,0 8,30 87,2 ‘ 18,05 ‘ 81,4 36,13 196,48 54,7 55,78

Tabla 2.31 Destruccion de exergia rendimiento exergético y térmico de la caldera de recuperacion, del ciclo de vapor
y del ciclo combinado en funcidn de la presion de entrada a la turbina de AP.

A continuacién se incluye otra tabla (Tabla 2.32) donde se indican los caudales de alta

presion, baja presion, recirculacién y total de vapor en funcidn a la variacion de la presién.

Variable Caudal AP Caudal BP Caudal Recir. Caudal total

Presion ‘

bar Kg/s Kg/s Kg/s Kg/s
120,0 ‘ 32,78 4,77 9,67 37,55
115,0 32,76 4,72 9,75 37,47
110,0 ‘ 32,74 4,65 9,83 37,40
105,0 32,73 4,58 9,90 37,32
100,0 ‘ 32,73 4,51 9,98 37,24
95,0 32,74 4,42 10,07 37,16
90,0 132,75 4,32 10,15 37,07
85,0 32,78 4,21 10,24 36,98
80,0 ‘ 32,81 4,09 10,33 36,90

Tabla 2.32 Caudal de AP, BP, recirculacion y total en funcion a la presion de entrada a la turbina de alta presion.
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Para una mejor compresion de los resultados obtenidos, se adjuntan las siguientes
graficas.

Caudales de vapor

38,0 4,90
37,5 4,80
w 37.0 4,70
S~
D 36,5 e
a 360 4,60 &
< 355 150 3
T 35,0 o
+— ’ o
S 345 440 2
€ 34,0 430 5
5 33,5 4,20 ©
33,0
32,5 ¥ 4,10
32,0 4,00

750 80,0 850 900 950 1000 105,00 110,0 115,00 120,0 125,0

Presion de alta bar

e Caudal AP == Caudal total == Caudal BP

Grdfica 2.11 Relacion entre los caudales de AP, BP y total y la presion de entrada a la turbina de alta presion.

Tal y como se muestra en la Grdfica 2.11, el caudal de vapor de baja presién aumenta
debido al efecto que tiene el aumento de presion sobre el caudal de alta presidn. Si se aumenta
la presién de alta, la temperatura de saturacion media también lo hace, por lo que para una
misma temperatura del foco caliente se requiere un menor caudal. Al disminuir el caudal de alta
presion, la temperatura de los gases de escape a la salida de la seccion de alta presidon aumenta,
teniendo que aumentar asi el caudal de baja presién para poder disminuir la temperatura a la
salida de los gases de escape (para disminuir el calor sensible).

60



Ricardo Regalado Delgado
Escuela Superior de ., /.
Ingenieria y Tecnologia GradO en |ngen|er|a mecanica

Seccion de Ingenieria Industrial

Universidad Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
de La Laguna

Caudal Recir.
10,40
10,30
10,20
10,10
10,00

Caudal Kg/s

9,90
9,80
9,70

9,60
75,0 80,0 85,0 90,0 95,0 100,0 105,0 110,0 115,0 120,0 125,0
Presion de alta bar

= Caudal Recir.

Grdfica 2.12 Representacion del caudal de recirculacion frente a la presion de entrada a la turbina de alta presion.

Tal y como quedo descrito en los dos apartados anteriores, el caudal de recirculacién
debe ser relativamente constante, debido a que la temperatura de los gases de escape a la
entrada y salida del economizador de baja presidon permanece constante (debido a la poca
influencia que tiene la variacién del caudal de baja presion sobre la temperatura del calderin).
De esta forma, la disminucion del caudal de recirculacidn que se observa en la Grdfica 2.12 esta
justificada por el aumento del caudal de vapor producido.
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Grdfica 2.13 Relacion del rendimiento exergético del HRSG y la presion de entrada a la turbina de alta presion.
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El incremento del rendimiento de la caldera de alta presidon se debe basicamente a que
el aumento de presidn provoca un aumento de la temperatura media de saturacién del vapor,
y de esta forma, la temperatura de los gases de escape a la salida de esta parte del HRSG
aumenta. Al aumentar la presién del vapor de alta presién aumenta la exergia del producto
mientras que la exergia del recurso disminuye debido al aumento de temperatura de los gases
de escape.

Para la seccién de baja presion, el efecto del aumento de caudal provoca que la exergia
del producto crezca mas rapidamente que el incremento de la exergia del recurso (debido al
aumento de la temperatura de los gases de escape a la entrada de esta seccién, que aumenta la
exergia de flujo en dicho punto). De esta manera el rendimiento exergético aumenta.

Evidentemente, al incrementarse los rendimientos de ambas partes de la caldera de
recuperacion, el rendimiento total del HRSG se incrementa.
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Grdfica 2.14 Variacion de rendimiento exergético y potencia producida en el ciclo de vapor respecto a la
presion de entrada a la turbina de alta presion
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Grdfica 2.15 Variacion del rendimiento exergético y térmico del ciclo combinado frente a la presion de entrada a la
turbina de alta presion.

Segun la Grdfica 2.14, el rendimiento exergético del ciclo de vapor presenta un maximo
para una presion de 93bar aproximadamente. Este punto refleja que al aumentarse el caudal de
vapor de baja presién, la exergia del recurso crece mds rapidamente que la potencia que genera
la turbina de vapor. Sin embargo, esta variacién del rendimiento exergético es muy pequefia si
se compara con el incremento producido en la caldera de recuperacién, mejorando el
rendimiento exergético global del ciclo combinado (Grdfica 2.15). El rendimiento térmico del
ciclo crece debido a que se suma el efecto del aumento de caudal con el mayor salto entalpico
de la turbina de vapor.

2.8.6.4 Variacion de la presion de entrada a la turbina de baja presion

En la siguiente tabla (Tabla 2.33) se recogen los valores de destruccion de exergia y
rendimiento exergético para el HRSG, el ciclo de vapor y el ciclo combinado cuando se modifica
la presidn de entrada a la turbina de baja presion. El incremento de presion serad de 1 bar. La
temperatura de entrada a turbina de alta y baja presién se mantienen constantes (570°Cy 210°C
respectivamente) y la presidn a la entrada de la turbina de alta también queda fija (90 bar).
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Variable HRSG Ciclo Vapor Ciclo combinado

Presion ‘ Ad Nex. Ad Nex Nterm Ad Nex Nterm
bar MW % MW % % MW % %
10,0 ‘ 8,22 87,4 18,05 81,5 36,28 196,17 54,8 55,85
9,0 8,15 87,5 18,07 81,5 36,32 196,06 54,8 55,88
8,0 ‘ 8,08 87,6 18,10 81,5 36,36 195,95 54,8 55,90
7,0 8,01 87,7 18,14 81,5 36,39 195,87 54,9 55,92
6,0 ‘ 7,95 87,8 18,20 81,4 36,41 195,81 54,9 55,93
5,0 7,90 87,9 18,29 81,3 36,41 195,80 54,9 55,93
4,0 ‘ 7,85 88,0 18,44 81,2 36,38 195,87 54,9 55,91

Tabla 2.33 Destruccion de exergia, rendimiento exergético y térmico de la caldera de recuperacion, del ciclo de vapor
y del ciclo combinado en funcion de la presion de entrada a la turbina de BP.

A continuacién se incluye otra tabla (Tabla 2.34) donde se indican los caudales de alta
presion, baja presion, recirculacién y total de vapor en funcidn a la variacion de la presién.

Variable Caudal AP Caudal BP Caudal Recir. Caudal total

Presion

bar Kg/s Kg/s Kg/s Kg/s
10,0 32,75 3,73 11,59 36,5
9,0 32,75 3,86 11,32 36,6
8,0 32,75 4,00 11,00 36,8
7,0 32,75 4,15 10,62 36,9
6,0 32,75 4,32 10,15 37,1
5,0 32,75 4,50 9,55 37,3
4,0 32,75 4,72 8,71 37,5

Tabla 2.34 Caudal de AP, BP, recirculacion y total en funcion a la presion de entrada a la turbina de baja presion.

Para una mejor compresién de los resultados obtenidos, se adjuntan las siguientes
graficas.

64



Ricardo Regalado Delgado
Escuela Superior de ., /.
Ingenieria y Tecnologia GradO en |ngen|er|a mecanica

Seccion de Ingenieria Industrial

Universidad Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
de La Laguna

Caudales de vapor

38,00
4,90

« 37,00 \ 4,70
o ==
N4 wn
o 36,00 4,50 5
<C ~
> [a W
T 35,00 430 m
o] [o]
= 410 T
S 34,00 =
E: 3,90 ©
]

33,00 570

32,00 3,50

3,0 4,0 5,0 6,0 7,0 8,0 9,0 100 11,0

Presion de baja bar

Caudal AP

Caudal total == Caudal BP

Grdfica 2.16 Relacion entre los caudales de AP, BP y total y la presion de entrada a la turbina de baja presion.

Segun indica la Grdfica 2.16, el aumento de presién genera un aumento de la
temperatura media de saturacion del vapor, por lo que es necesario disminuir el caudal para
conseguir la temperatura de entrada a la turbina de baja presion. Esta variable no afecta a la
parte de alta presion de la caldera de recuperacion, por lo que su caudal permanece invariable.
Como el caudal de alta presidon permanece constante y el de baja presidén disminuye, el caudal
de vapor generado disminuye en la misma magnitud que lo hace el de baja presidn.
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Grdfica 2.17 Representacion del caudal de recirculacion frente a la presion de entrada a la turbina de baja presion.
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En este caso, el incremento de caudal de recirculacién no solo estd justificado por la
reduccion del caudal de vapor producido, sino que la temperatura del calderin aumenta. Este
aumento en la temperatura del calderin se debe a que el aumento de presién implica una mayor
temperatura de evaporacion del agua. Por lo tanto, el aumento de temperatura implica que los
gases de escape a la entrada del economizador tienen una temperatura mayor y, para mantener
la temperatura de los gases de escape en 95°C, se debe aumentar el caudal. De esta forma el
caudal que atraviesa el economizador de baja presidn aumenta, pues se suman los efectos de
reducciéon de caudal de vapor producido y el aumento del salto de temperatura.

Rendimiento exergético del HRSG
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Grdfica 2.18 Relacion del rendimiento exergético del HRSG y la presion de entrada a la turbina de baja presion.

Como se puede ver en la Grdfica 2.18, se produce un ligero incremento en el
rendimiento exergético en la parte de alta presion del HRSG. Esto se debe a que el aumento de
presion de la parte de baja provoca un aumento de la exergia de flujo del caudal de alta presion.
Este aumento provoca a su vez, que la temperatura de los gases de escape a la salida del
economizador de alta presion aumenten, de manera que la exergia del producto crece mas
rapidamente que la exergia del recurso.

En la seccién de baja presion el rendimiento disminuye por el efecto contrario a lo
ocurrido en la seccidon de alta presidn. El incremento de la exergia del recurso aumenta de forma
mas rapida, debido al incremento de temperatura de los gases de escape a la salida del
economizador de alta presidn, que la exergia del producto. De esta forma el denominador de la
expresion del rendimiento exergético crece, obteniéndose resultados para el rendimiento cada
vez menores.

Como la reduccién del rendimiento exergético de la parte de baja presidn es mas
acentuada que en la parte de alta, el rendimiento global de la caldera disminuye, aunque de
manera menos acentuada gracias a la aportacion de la parte de alta presion.
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Grdfica 2.19 Variacion de rendimiento exergético y potencia producida en el ciclo de vapor respecto a la presion de
entrada a la turbina de baja presion

Rendimientos del Ciclo Combinado
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Grdfica 2.20 Variacion del rendimiento exergético y térmico del ciclo combinado frente a la presion de entrada a la
turbina de baja presion.

En la Grdfica 2.19 se muestra como el rendimiento exergético crece de manera que, con
el aumento de presién, dicho crecimiento se frena. La reduccién del caudal de vapor provoca
que la potencia de la turbina disminuya. Ambos factores son los que motivan a frenar el
crecimiento del rendimiento exergético. El salto de entalpia en la turbina de vapor compensa la
reduccion de caudal hasta los 5,5 bar de presidn. Luego dicho rendimiento decrece al disminuir
la produccion de potencia de la turbina.
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Tal y como describe la curva del rendimiento exergético para el ciclo completo (Grdfica
2.20), la reduccidn en el rendimiento de la caldera de recuperacion y el menor crecimiento del
rendimiento exergético del ciclo de vapor, provocan que a partir de los 5,5bar de presién
(aprox.) el rendimiento exergético del ciclo se reduzca.

2.9 Conclusiones
2.9.1 Ciclo de gas

Tal y como muestran los resultados del analisis exergético para este ciclo, este posee un
rendimiento exergético del 35,4%, donde la mayor destruccién de exergia se encuentra en la
camara de combustién con una destruccién de 67MW. Dicho valor es significativamente elevado
si se compara con la destruccidn de exergia del compresor o la turbina de gas (7,8MW y 6,5MW
respectivamente). Estos valores de destruccion de exergia se reflejan en el rendimiento
exergético de los equipos, de manera que para la turbina de gas y el compresor de aire se tienen
rendimientos elevados del 96% y 91% respectivamente, siendo el de la cdmara de combustion
el mas bajo con un 70% de rendimiento.

La elevada destruccién de exergia en la camara de combustiéon se debe a la
irreversibilidad propia de una reaccion de combustién. El caso ideal seria aquel en el cual la
reaccion quimica alcanzase el equilibrio, sin embargo, debido al caracter de la combustidn, esto
no es posible.

Por lo tanto, del andlisis de este ciclo se concluye que la mayor pérdida de recursos se
produce en la cdmara de combustidn. A pesar de destruirse una elevada cantidad de exergia en
este punto, es muy dificil proponer una mejora para este tipo de instalaciones ya que la
destruccién de exergia esta asociada al proceso de combustién, el cual es indispensable para el
funcionamiento del ciclo.

2.9.2 HRSG

Del analisis exergético de la caldera de recuperacién se obtiene una destruccién de
exergia bastante baja (8,0MW) y en consecuencia un rendimiento exergético elevado (87,8%).
Este resultado es l6gico debido al principio de funcionamiento de los sistemas HRSG.

Si diferenciamos dentro de la caldera, la parte de baja y alta presidon, podemos
comprobar que en esta ultima se destruye una cantidad de exergia cuatro veces mayor que para
la parte de baja presién (6,4MW en alta presidn frente a los 1,5MW de baja presidn). Esto se
debe al mejor aprovechamiento del calor sensible de los gases de escape a baja temperatura.

Analizando un nivel de agregaciéon menor, se puede observar que los equipos que mas
exergia destruyen en la caldera son el economizador y el evaporador de alta presién (3,2 y 2,4
MW respectivamente). Dichas destrucciones representan el 42% vy el 31% de la destruccién total
en el HRSG respectivamente.
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En cuanto a la bomba de alta presidon y a la bomba de recirculacidn, se obtiene
rendimientos altos (83,0% y 82,8 respectivamente) y con destrucciones de exergia muy
reducidas si se comparan con el resto de equipos, siendo estas de 76,3KW para la BAP y de 0,08
KW para la bomba de recirculacion.

En conclusién, la caldera de recuperacion opera de forma bastante eficiente,
aprovechando considerablemente los recursos que se disponen. Para este caso, existe la
posibilidad de aumentar el rendimiento exergético de la caldera y disminuir la destruccién de
exergia mediante el uso de intercambiadores de calor de alto rendimiento. Otra opcién que
permite un mejor aprovechamiento del recurso es incluir un tercer nivel de presién intermedio,
de forma que se aproveche mejor el calor sensible de los gases de escape a media temperatura.
Evidentemente, estas propuestas conllevan a una inversiéon econdmica de gran importancia y
cuyo analisis no es objeto de este proyecto.

2.9.3 Ciclo de vapor

El estudio del ciclo de vapor desvela una destruccion de exergia total de 18,2MW y un
rendimiento del 81,4%.

Dentro de este ciclo, la turbina de vapor es la que genera una mayor destruccion de
exergia con 12,3MW, de los cuales, 4,5MW corresponden a la turbina de alta presion (36,6% del
total)y 7,8MW corresponden a la turbina de baja presidn (63,4% del total). El rendimiento
exergético en este caso es del 87,8%.

El condensador es el equipo que peor rendimiento exergético tiene (24,2%) a pesar de
destruir menos exergia que la turbina de vapor (5,9MW). Esto se debe a que se cede la energia
del vapor a la salida de la turbina (para pasar el agua de fase vapor a fase liquida) a un flujo de
agua, el cual no tiene un uso posterior. Es decir, se desaprovecha la energia del recurso. Ademas,
el cambio de fase también ayuda a incrementar la destruccién de exergia.

En cuanto a la BBP, tan solo destruye 16KW, pero posee un rendimiento menor que la
turbina de vapor (76,2%).

Plantear un mejora para el rendimiento exergético del ciclo de vapor (sin tener en
cuenta la caldera de recuperacion) es dificil ya que la turbina y la BBP poseen rendimientos
elevados. En cuanto al condensador, dificilmente se podran obtener rendimientos muchos mas
altos ya que la destruccidn de exergia es un aspecto propio de este equipo (ya que su objetivo
es reducir la energia del vapor para pasar a agua liquida).

2.9.4 Ciclo combinado

Pasando a analizar el conjunto de la instalacidn, se tiene una destruccion de exergia total
de 195,8MW, de los cuales el 83% (162,6MW) corresponden a la exergia destruida por los dos
ciclos de gas. Las calderas de recuperacién suponen un 8,2% de la exergia destruida, siendo el
restante 8,8% el destruido por el ciclo de vapor. El rendimiento exergético del ciclo es del 54,9%.
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De los resultados obtenidos se concluye que los ciclos de gas son los que peor
comportamiento exergético tienen de todo el ciclo combinado, y mas concretamente la cdmara
de combustidn, las cuales representan 68,4% de la destruccidon de exergia total. Es por tanto,
dificil plantear una solucién que mejore el rendimiento exergético del ciclo combinado, pues tal
y como se menciond con anterioridad, el proceso de combustidn es irreversible, lo que genera
una gran destruccion de exergia y el cual es un proceso que no puede sustituirse.

2.9.5 Estudio de sensibilidad

Del analisis de sensibilidad de variables se pueden extraer una serie de conclusiones, las
cuales se describen a continuacion.

Al aumentarse la temperatura de vapor a la entrada de la turbina de alta presion, se
genera un incremento de la potencia producida por la turbina de vapor (de 1,35MW entre 530
y 610°C) y una reduccion del caudal de vapor total generado. Se produce a su vez, un incremento
del rendimiento térmico del ciclo combinado (del 0,3% para el rango de estudio) motivado por
el aumento del rendimiento del ciclo de vapor (mayor potencia producida).

En cuanto a aspectos exergéticos, tanto el rendimiento del HRSG como el del ciclo de
vapor aumentan con el incremento de temperatura y, en consecuencia, el rendimiento
exergético del ciclo combinado.

Por lo tanto se concluye que el incremento de temperatura es un aspecto positivo ya
que se puede aumentar la produccion de potencia. Ademas, una reduccidn del caudal de vapor
implicaria un menor consumo en las desaladoras que proveen de agua al ciclo y de las bombas.
Evidentemente el incremento de temperatura estd condicionado por las especificaciones
técnicas de la turbina de vapor, que tiene una temperatura maxima que asegura un correcto
funcionamiento.

El incremento de temperatura del vapor a la entrada de la turbina de baja presién
apenas produce cambios en el ciclo combinado. Se produce una reduccién del caudal baja
presion de 0,34Kg/s (dentro del rango de estudio) y los rendimientos, tanto térmicos como
exergéticos, para el ciclo de vapor, la caldera de recuperacién y el ciclo combinado permanecen
invariables. Se produce un incremento de potencia en la turbina de vapor de 80KW.

De esta forma se determina que el incremento de temperatura a la entrada de la turbina
de baja presidon no tiene efectos considerables dentro del ciclo combinado

Si se aumenta la presidn de alta, se observa un claro aumento del rendimiento del ciclo
combinado, tanto energético como exergético (0,51% y 0,50% respectivamente) y un aumento
de potencia producida en la turbina de vapor de 1,3MW. La produccién de vapor también
aumenta sobre 0,8Kg/s.

Los rendimientos exergéticos de las dos secciones del HRSG también aumentan con la
presion, mientras que el rendimiento exergético del ciclo de vapor presenta un maximo a una
presion de 94bar aproximadamente.
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Por tanto un incremento de la presion de alta tiene un aspecto positivo para el ciclo
combinado. Sin embargo, al aumentar el caudal de vapor se incrementa el consumo por parte
de las desaladoras, lo que puede provocar que la eficiencia de la planta no se modifique. Al igual
gue ocurre con la temperatura, el aumento de presion esta condicionado por los aspectos
técnicos de la turbina de vapor.

Finalmente, tal y como describen los datos para la variacién de la presidén de baja, el
ciclo combinado opera de manera mas eficiente a una presién de 5,5 bar aproximadamente. A
pesar de ello, las variaciones de rendimiento térmico y exergético para el ciclo combinado son
muy pequefias. En este caso se produce una disminucion del caudal de vapor generado, por lo
gue se puede reducir el consumo energético de las desaladoras.

Como ultima conclusién que engloba las cuatro variables analizadas, se determina que
las variaciones a la entrada de la turbina de alta presion tiene un mayor peso que la variaciones
a la entrada de la turbina de baja presién, siendo por lo tanto el primer punto mas sensible a la
hora de disefiar una instalacién de este tipo.
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2.11 Resumen

El desarrollo del presente Proyecto Fin de Grado consiste en el analisis termodindamico
(energético + exegético) de una planta de produccién de potencia mediante la tecnologia de
ciclo combinado. Dicho estudio se realiza sobre el Ciclo Combinado Il presente en la Central
Térmica de Granadilla (Islas Canarias, Espafia) y la cual es explotada por la compafiia ENDESA. El
analisis comprendera del estudid energético y exergético de la instalacion cuando opera a plena
carga y cuando se modifican algunas de las variables mas caracteristicas de este tipo de
instalaciones.

Las plantas de produccion eléctrica de ciclo combinado emplean en conjunto dos
tecnologias para su funcionamiento: se combina un ciclo de vapor (ciclo Rankine) y un ciclo de
gas (basado en el ciclo Brayton). La unidn de estas dos tecnologias se consigue gracias a un
complejo intercambiador de calor el cual se denomina Caldera de Recuperacién o HRSG (de sus
siglas en inglés Heat Recovery Steam Generator), de manera que se aprovecha la elevada
temperatura de los gases de escape generados por el ciclo de gas para la produccidn de vapor.

El Ciclo Combinado Il de la C.T. de Granadilla posee una configuracion 2x1 (dos turbinas
de gas y una de vapor) en la que cada ciclo de gas cuenta con su propia caldera de recuperacion.
Este Ultimo equipo trabaja con dos niveles de presion que establecen en 96bar y 6bar
aproximadamente. El combustible utilizado para este estudio en los ciclos de gas gemelos es gas
natural.

El andlisis exergético que se realiza en este estudio permite controlar los recursos
energéticos de la instalacién, permitiendo determinar que equipos operan de manera menos
eficiente debido a la destruccidn de recursos. Principalmente se calcularan los rendimientos
exergéticos y destrucciones de exergia de los diferentes ciclos y equipos. También se realizara
un estudio de sensibilidad donde se modifican algunas variables del ciclo combinado para
analizar su comportamiento.

En la siguiente tabla (Tabla 2.34) se incluyen los resultados del analisis exergético, los
cuales refleja los valores de rendimiento exergético, destruccion de exergia y porcentaje
respecto a la destruccion del total del ciclo (parametro A).

Volumen de control  Ap [MW] A% Ne %
Ciclo Combinado  196,8 - 54,9
Ciclo de gas (x2) 162,6 83,0 35,4
HRSG (x2) 16,0 8,2 81,4
Ciclo de vapor 18,2 8,8 87,8

Tabla 2.35 Destruccion de exergia, porcentaje correspondiente a cada valor frente al total y rendimiento exergético
de cada volumen de control.

Las conclusiones extraidas del estudio son claras: La cdmara de combustion es el equipo
gue mayor exergia destruye debido a la irreversibilidad de los procesos de combustién. Es dificil
proponer una mejora para reducir la exergia destruida en este equipo debido a las propiedades
intrinsecas de la combustidn.
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Del andlisis de sensibilidad se concluye que el punto donde mayor peso tiene las
modificaciones es a la entrada de la turbina de alta presién. Para este punto, un incremento de
presion y temperatura generan una aumento en el rendimiento térmico y exergético del ciclo
combinado. En cuanto a la entrada de la turbina de baja presidn, las variaciones apenas afectan
a la eficiencia del ciclo, permaneciendo constante el rendimiento térmico y exergético del ciclo
combinado cuando se aumenta la temperatura, y alcanzando un mdximo (también de
rendimiento térmico y exergético) a una presién de 5,5 bar aproximadamente.
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2.12 Abstract

This project consist on the thermodynamic analysis of a combined cycle power plant to
be located in ENDESA’s Granadilla Power Plant, in the south of Tenerife (Canary Islands, Spain).
The combined cycle of study is called Ciclo Combinado Il. A sensitivity analysis of certain
variables of this facility is also performed.

Combined Cycles are facilities for power generation, based on a technology which joins
two different types of thermodynamic cycles: a steam cycle (Rankine cycle) and a gas cycle
(based on the Brayton cycle). The joint of both technologies is a heat exchanger named heat
recovery steam generator (HRSG). In the HRSG, the exhaust gases of the gas cycle exchange their
energy, which is taken by the fluid of the Rankine cycle. The analysed facility operates thanks to
one steam cycle and two gas cycles (2x1 configuration), joint by two heat recovery steam
generators (HRSG). The turbines used in the combined cycle are General Electric’s A200 (steam
turbine) and 6F.03 (gas turbines). Each HRSG has 2 levels of pressure (96 bar and 6 bar). The gas
cycles operate with natural gas.

The exergetic side of the thermodynamic analysis is the main target of this project. This
kind of analysis is useful for locating the points of the facility in which energetic resources are
being lost or wasted. The main parameters calculated are the exergetic performance and the
exergy destruction.

The following table (Table 2.18) shows the results obtained for the exergetic analysis of
the combined cycle. The exergy destruction and the exergetic performance are shown, alongside
the parameter “A”, which represents the percentage of the total destruction correspondent to
each exergy destruction.

Volumen de control  Ap [MW] A% Ne %
Ciclo Combinado  196,8 - 54,9
Ciclo de gas (x2) 162,6 83,0 35,4
HRSG (x2) ‘ 16,0 8,2 81,4
Ciclo de vapor 18,2 8,8 87,8

Table 2.36 Exergy destruction, percentage of the totla destruction correspondent to each exergy destruction and
exergetic performance.

The conclusions of the analysis are clear: the most inefficient parts of the facility are the
combustor. It,s difficult to propose an improvement for this, because combustién reactions are
highly irreversible.

Senitivity analysis concludes that the input of the high pressure steam turbine is the
most sensitive point of the study. To this point, an increase in pressure and temperature
generate an increase of combined cycle exergy efficiency. As the inlet of low pressure steam
turbine, the performance variations are less pronounce, obtaining a maximum termal an exergy
efficiency when the Pressure is 5,5 bar.
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3.1 Analisis energético del ciclo de gas
Para el anadlisis energético del ciclo de gas se tienen los siguientes datos de partida:

e Potencia generada a plena carga: 80 MW (Dato del fabricante)

e Relacién de compresién: 16 (Dato del fabricante)

e Heat Rate: 9991 kJ/kWh (Dato del fabricante)

e Condiciones del aire ambiental: 20°Cy 1 bar

e Condiciones de entrada del gas natural: 27°Cy 32 bar

e Condiciones del estado de referencia: 20°Cy 1 bar

e Rendimientos isoentrépicos de compresor y turbina respectivamente: 80% y
90%

e (Caida de presién en el filtro: 0,70%

e Caida de presién en la camara de combustién: 5,0%

e Caudal de gases de escape: 208 kg/s

Durante el estudio, se tienen en cuenta las siguientes hipdtesis:

e Variaciones de energia cinética y potencial despreciables. (1)
e Régimen estacionario. (2)

e Superficies adiabaticas. (3)

e Modelo de gas ideal. (4)

A continuacioén, se detalla el proceso de calculo empleado para obtener los resultados
expuestos en el apartado de la memoria 2.8 Resultados finales:

En primer lugar se calculan los caudales de combustible y aire necesarios. El caudal de
gas natural se obtiene a partir de la expresion del Heat Rate:

k]
y = HR - Whet _ 9991 80 MW - 1000 4 57k_g
PCI;  36000s 48566’64;:_1
g
kg kg kg

mg meg mf S S S

Conocidos los caudales, se pasa a estudiar las presiones de entrada y salida del
compresor de aire. Para la presion de entrada, se tienen en cuenta las pérdidas de carga en el
filtro, mientras que para la presion de salida se considera la relacién de compresién dada por el
fabricante:

P.,=P (1 FD)—lb (1 0’7)—09931;
62 = Fo1 100) ~ ¥ \* T 100) T 7P

Pg3 = Pg, - Comp. Ratio = 0,993 bar - 16 = 15,89 bar
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Utilizando FluidProp, se obtienen los valores de entalpia y entropia para el flujo de
entrada al compresor (estado G2):

kJ
hg,(0,993 bar; 20°C) = —5,06—
kg
0 kj
562(0,993 bar; 20°C) = 6,8731kg—K

Conocidos estos valores, y conocido el rendimiento isoentrépico del compresor, asi
como la presién a la salida del mismo, se procede a calcular la entalpia en el flujo de salida
(estado G3). Para ello, se calcula primeramente hgss, para P3y s;:

k] kj
hgss (15,89 bar; 6,8731kg—K) = 350,19 %o

A continuacion, se despeja hgs de la expresion del rendimiento isoentrépico del
compresor:

kJ
hgs = hgy + 1835 Mz __g 06k—]+(350'19+5'06)@=439ﬁ
G G2 Ncomp. " kg 0,80 kg

Una vez que se conocen las entalpias de entrada y salida del compresor, se lleva a cabo
un balance energia, tomando como volumen de control el compresor de aire, siguiendo las
hipétesis (1), (2) y (3), para calcular la potencia consumida por el mismo:

k k
Wieomp. = Mg (hgs — hgz) = 203,43?g- (439 + 5,06)k—; = 90,34 MW

El siguiente paso es el cdlculo de la presion a la entrada de la turbina (estado
G4), para lo cual se tienen en cuenta las pérdidas de carga en la cdmara de
combustion:

P.,=P (1 CD)—1589b (1 5’00)—150%
G4 = 163 100) ~ °7PYr 100) ~ PP PAr

Se procede ahora a obtener la potencia producida por la turbina de gas. Para ello, se
acude al dato de la potencia neta producida por el ciclo y al valor ya calculado del consumo del
compresor:

Wrurs, = Weomp, + Wee = (90,34 + 80) MW = 170,34 MW

A continuacién, se obtiene la entalpia del combustible a la entrada de la camara de
combustion:

k]
hp,(32 bar; 27°C) = —4256,22@
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Para calcular la entalpia a la salida de la turbina de gas (estado G5), se lleva a cabo un
balance de energia, en el cual se toma como volumen de control el ciclo completo, y se tienen
en cuenta las hipétesis (1), (2) y (3):

Mahgy + Mehpy — Wier) (203,43 - 5,06 — 4,57 % 4256,22 — 80 - 1000)kW
= f =

hGS
Mg 208%

. kJ
hes = —483,11@

El préximo paso consiste en el calculo de la entalpia a la entrada de la turbina (estado
G4). Para ello, se lleva a cabo un balance de energia tomando como volumen de control la
turbina de gas, siguiéndose las hipdtesis (1), (2) y (3):

7% k] 170,34 MW k
hoy = hgs + —22 = _as311-L 4 — = 335,812
Meg kg 208 kg
S

A partir de esta entalpia y de la presidn a la entrada de la turbina, se puede obtener el
valor de la temperatura a la entrada de la turbina (estado G4):

k
Tea (335,81%; 15,09 bar) =1272,1°C

Para calcular la temperatura de los gases de escape de la turbina, es necesario conocer
la presion de los mismos (su entalpia ya ha sido calculada). Para ello, se calcula primeramente
hess a partir de la expresidn del rendimiento isoentrdpico de la turbina:

kJ
b —h K (33581+48311) 72 .
hass = Rga _lhes Thas) _ pae g M 9_ s
NTurb. kg 0,90 kg

Conocida dicha entalpia, se obtiene la entropia para el estado G4:

kJ kJ
Sga (15,094 bar; 335,81 @> = 8'1522kg_K
A partir de la entalpia hess y de la entropia sgs, se obtiene la presién de los gases de
escape a la salida de la turbina de gas:

kJ
Pgs (—574,11; 8,1522kg—K> = 1,004 bar

Conocida la presidon y la entalpia a la entalpia de los gases de escape a la salida
de la turbina de gas, se obtiene la temperatura de los mismos en dicho estado:

k] .
Tes (1,004 bar; —483,11@> = 617°C
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Finalmente, se realiza el calculo del rendimiento térmico del ciclo:

_ Wpee  80MW-1000
ncycle - mf . PCIf -

-100 = 36,03%
4,57k—‘g . 48566,64-&
s kg
El resto de propiedades restantes de los estados del ciclo, se obtienen en la hoja de
calculo mediante las funciones de FluidProp pertinentes:

kj .
Tes (15,89 bar; 439@) = 446,4°C

kj k]
Se3 (15,89 bar; 439@) = 7.00427—%

kj kj
Sgs (1,004 bar; —483,11—) =8,2591 —
kg kgK

0 kJ
sp1(32 bar; 27°C) = 9,4582kg—K
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3.2 Analisis energético del HRSG

El analisis energético del HRSG comienza definiendo las siguientes variables:

e Temperatura de entrada a turbina: 570°C

e Presion de entrada a turbina: 90 bar

e Pérdidas de presidn en economizador y sobrecalentador: 5%

e Temperatura de entrada a turbina de baja presién: 210°C

e Presidon de entrada a turbina de baja presion: 6 bar

e Pinch point de alta presion: 5°C

e Pinch point de baja presién: 10°C

e Approach para alta y baja presién: 7°C

e Rendimiento isoentrdpico de la bomba de alta presién: 75%

e Rendimiento isoentrépico de la bomba de recirculacidn: 75%

e Temperatura de salida de los gases de escape: 95°C

e Incremento de temperatura entre economizador de baja y gases de escape:
25°C

e Condiciones del estado de referencia: 20°Cy 1 bar

Las variables de presién y temperatura de entrada a turbina para cada nivel de presion
se toman como aproximacion a los datos proporcionados por ENDESA.

El porcentaje de pérdidas de carga en los economizadores y sobrecalentadores se estima
en funcidn a los datos de presidon de entrada y salida suministrados por ENDESA.

Los valores de Pinch point y Approach se tomaron segun la bibliografia consultada.

Los rendimientos isoentrdpicos se toman segun valores caracteristicos para este tipo de
equipos.

La temperatura de los gases de escape se escoge para un valor por encima de la
temperatura de condensacion de los NOx.

Definidas las variables tomadas se pasa al desarrollo de los calculos propiamente dichos.
Durante el estudio se tienen en cuenta algunas de las hipdtesis utilizadas en el apartado anterior
3.1 Andlisis del ciclo de gas, y otras que se sefialan a continuacidn:

e Variaciones de energia cinética y potencial despreciables.(1)

e Régimen estacionario. (2)

e Superficies adiabaticas. (3)

e Presion de los flujos del calderin constante. (5)

e Condiciones de saturacién a la entrada y salida del evaporador. (6)
e Entrada de agua a la BAP como liquido saturado. (7)
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En primer lugar se calcula el valor de presidn a la salida del calderin de alta presion
conocido el porcentaje de pérdidas de carga y el valor establecido de entrada a turbina. A pesar
de que el sobrecalentador de alta esta dividido en dos secciones, se analizard como un Unico
sobrecalentador, pues para este analisis se asume que el flujo de agua hacia el atemperador
(estado W12) es cero. La expresion para calcular la presidon de entrada al sobrecalentador
(estado W16) es la siguiente:

p B Psq _ 90 bar
W16 = 1 _ pérdidas ~ 1 — 0,05

= 94,74 bar

Teniendo en cuenta la hipétesis (5), este valor de presion sera el mismo para el resto de
flujos que interactuan con el calderin de alta presion:

Pyi6 = Pwis = Pwia = P13z = 94,74 bar

La temperatura de los flujos de entrada y salida del condensador de alta presion (estados
W14 y W15) se obtienen aplicando la hipotesis (6):

Tw1s(94,74 bar; Vapor sat.) = 307,1°C
Tw14(94,74 bar; Liquido sat.) = 307,1°C

Con el dato del Approach, se determina la temperatura a la que entra el agua al calderin
de alta:

Twi13 = Twia — App = 307,1°C — 7°C = 300,1°C

Aplicando un balance de energia en el calderin de alta presidon, se obtiene el valor de
entalpia a la entrada del sobrecalentador. En dicho balance se aplicaran las hipdtesis (1), (2) y
(3). Los valores de entalpia para el resto de flujos se obtiene gracias al FluidProp:

k
hy13(94,74 bar; 300,1°C) = 1343,99%
. kJ
hy14(94,74 bar; Liquido sat.) = 1384,85@
kj

hy15(94,74 bar; Vapor sat.) = 2734,84@

k
hW16 = th3 + hW15 - th4 = 1343,99 + 2734‘,84‘ - 1384‘,85 = 2693,98é

Con el par de variables presidn-entalpia obtenemos la temperatura del flujo:

k
Twie (94,74 bar; 2693,98 é) = 307,1°C
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A continuacion se calcula la temperatura de los gases de escape tras atravesar el
evaporador de alta presion. Esta temperatura se calcula gracias al dato del Pinch point:

Tg7 = Tw1a + Ppny = 307,1°C + 5°C = 312,1°C

Conocida la temperatura, considerando que la presiéon de los gases de escape es
constante a través del HRSG, se calcula la entalpia en dicho punto:

k
hg7(1,004 bar; 312,1°C) = —832,23é
Realizando un balance energético del sobrecalentador, evaporador y calderin de alta
presion en conjunto se calcula el caudal masico de agua-vapor que circula por esta parte del

HRSG. Utilizando las hipodtesis (1), (2) y (3) se obtiene que:

kJ
B (hey—hes) zosk—g-( 832,23 — (—483,11)) kg . 75k_g
= 1itg - _ _ 32,
(hw1s = hw1e) S (1343,99 — 2693,98)% s

mhp

El siguiente paso es calcular la presién de los flujos que interactian con el calderin de
baja presion. Para ello se realiza el mismo procedimiento que se empled para la parte de alta
presion:

P Pss _ 6bar
W9 ™ 1 — Pérdidas ~ 1 —0,05

= 6,32 bar

Por lo tanto se tiene que:
ng =PW8 =Pw7 =PW6 =PW5 =6,32ba1‘

Aplicando la hipodtesis (7) se puede obtener el valor de entalpia del flujo a la entrada de
la BAP (estado W8), asi como el volumen especifico del agua:

kj

hywg(6,32 bar; Liquido sat.) = 679,26@

3
m
vwe(6,32 bar; Liquido sat.) = 1,103 - 1073 T

La presidon que debe suministrar la BAP al flujo de entrada al economizador de alta
(estado W11) se obtiene de manera analoga a las presiones en los calderines, a partir de las
pérdidas de carga que debe vencer el fluido:

p B Py13 94,74 bar
W1l ™1 _— pérdidas ~ 1— 0,05

= 99,72 bar
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Una vez conocidas las presiones de entrada y salida de la bomba y el volumen especifico
del agua a la entrada, se calcula un valor de entalpia para el flujo de salida de la bomba (estado
W10) a partir de la siguiente expresion:

k m3
thOS = hW8 + Vws X (PWIO - PWS) = 679,26é + 1,103 ) 10_35(99,7 - 6,3)ba7‘ -100
h = 689,56 K
W10s — ’ kg

Ndtese que la diferencia de presiones se multiplica por 100. Esto es por un cambio de
unidades de manera que el resultado final se obtiene en kJ/Kg. Asi mismo, los valores de las
propiedades de los estados W10 y W11 son idénticas pues, como se dijo con anterioridad, el
flujo que se dirige hacia el atemperador se considera cero.

La entalpia calculada se corresponde a la que se obtendria en el caso de que la BAP
operase sin irreversibilidades, es decir, con un rendimiento isoentrépico del 100%. La entalpia
real, teniendo en cuanta las irreversibilidades se obtiene con la definicion de rendimiento
isoentrépico para una bomba:

kJ
689,56 — 679,26) 7=
hwios — hws ] (689, ’ kg kJ
= —_— T =67926— = —
thO hwg + — ) 6 9, 6kg + 0’75 693,00 kg

A partir de las entalpias de los flujos de entrada y salida de la BAP (estados W8 y W10)
y el caudal masico que circula a través de la misma se puede obtener el consumo energético:

k k
Weap = Tinp * (hy1o — hug) = 32,75?9- (693,00 — 679,26) é = 449,94 KW

Para concluir con la parte correspondiente de alta presidn del HRSG se calcula la entalpia
de los gases de escape entre el sobrecalentador y el evaporador (estado G6) y entre el
economizador de alta presién y el sobrecalentador de baja presion (estado G8). Para el primer
caso se aplica un balance de energia en el evaporador y se toman las hipétesis (1), (2) y (3):

k]
b = — i (hwia = his) _ g2 23ﬂ_ - 75k_g_ (1384,85 — 2734,84) kg
G6 G7 hp meg ) kg , < 208k_g
S
k]
hge = —619,64E

Para el segundo caso, el balance de energia se aplica sobre el economizador y se toman
las mismas hipodtesis (1), (2) y (3):
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1343,99 — 693,00 kJ
. (hwis — hw11) k] kg ( e ’ )@
hgg = hgoy —Mpyy —— = —832,23——32,75—- T
Meg kg S 208-2
hecg = —934,74 il
G8 - 4 kg

La temperatura para estos puntos se obtiene gracias al FluidProp:
kj
Tee (1,004 bar; —619,64@) = 500,3°C

k
Tgs (1,004 bar; —934,74é> = 218,2°C

Finalizada la parte de alta presiéon se pasa a analizar la parte de baja presién. El
procedimiento es muy similar al que se realizé en la zona de alta presién del HRSG, con la
particularidad de que del calderin sale otro flujo mas, que es el que alimenta la BAP.

La temperatura de los flujos de entrada y salida del condensador de baja presion
(estados W6 y W7) se obtienen aplicando la hipdtesis (6):

Twe(6,32 bar; Vapor sat.) = 160,9°C
Tw~(6,32 bar; Liquido sat.) = 160,9°C

Con el dato del Approach, se determina la temperatura a la que entra el agua al calderin
de baja (estado W5):

Tys = Twe — App = 160,9°C — 7°C = 153,9°C

Mediante el FluidProp su obtenemos el valor de entalpia para cada uno de los flujos

anteriores:
kJ
hyws(6,32 bar; 153,9°C) = 648,95@
kj
hye(6,32 bar; Vapor sat.) = 679,26@
. kj
hy+-(6,32 bar; Liquido sat.) = 2758,36E

A continuacién se calcula la temperatura de los gases de escape entre el evaporador y
el economizador de baja presion (estado G10) haciendo uso del dato del Pinch point:

TGlO = TW6 + Pplp == 160,9OC + 100C = 170’9°C
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Conocida la temperatura, considerando que la presién de los gases de escape es
constante a través del HRSG, se calcula la entalpia en dicho punto:

k
h¢10(1,004 bar; 170,9°C) = —985,66é
También se obtiene, mediante FluidProp, el valor de entalpia para el flujo a la salida del
sobrecalentador (estado S5):
k]
hgs(6 bar; 210°C) = 2872,46 —
kg
Tras obtener estos datos, se pasa a calcular el caudal masico de vapor que entra a la
turbina de baja presion. Se plantea entonces un nuevo balance de energia en el que se analiza
el evaporador, sobrecalentador y calderin de baja presion como un conjunto:

My (hws — hws) + Mg - (hg1o — hgs)

m
P hws — hss

32, 75k9 (679,26 — 648,95) ¢ ""]+208k9 (—985,66 — (— 93474))

Ty, =
(648,95 — 2872,46)@

k
iy, = 4,32?‘9

Conocido el caudal masico de alta y baja presién, se obtiene el caudal total de vapor que
se genera en el HRSG:

k k k
Mgteam = Mpp + Myp = 32, 75_g+432_g = 37, 07_g

Lo siguiente es calcular la entalpia de los gases de escape entre el sobrecalentador y el

evaporador de baja presion (estado G9). Considerando las hipdtesis (1), (2) y (3) se aplica un
balance energético en el evaporador:

(679,26 — 2758 36)

. (hwe — hwy) kj kg
hgo :h(;10_mlpm—eg— —985, 66@—432? kg
ZOST
hgg = —942,51 K
G9 — kg

Al realizar un balance de energia sobre el sobrecalentador de baja presion, se obtiene el
valor de entalpia a la entrada del mismo (estado W9). Se aplicaran las hipoétesis (1), (2) y (3) para
realizar el balance:
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k]
(hgg — hgo) kj kg (=934,74 — (=942,51)) kg
hyo = hgs — Meg ————— = 2872,46 — — 208 —- T
M kg S 4,329
hyo = 2498,08 il
W9 - 4 kg

A partir de los valores de presion y entalpia, el FluidProp es capaz de calcular la
temperatura de los dos flujos anteriores:

k
Teo (1,004 bar; —942,51 é) = 211,0°C

k
Two (6,32 bar; 2498,08 é) = 160,9°C

Se pasa ahora a analizar la parte final del HRSG, constituido por el economizador de baja
presion y los flujos de recirculacién. El flujo de salida del economizador (estado R2) y el de
entrada a la bomba de recirculacién (estado R3) poseen las mismas caracteristicas que el flujo
de entrada al calderin de baja presién (estado W5), por lo tanto:

PR2 =PR3 =PW5 =6,32baT
TR2 = TR3 = TW5 = 153,9°C

k]
hr, = hpg = hys = 648,95—
R2 R3 w5 kg
También se calcula el valor de volumen especifico a la entrada de la bomba de
recirculacién usando FluidProp:

3
m
vg3(6,32 bar; 153,9°C) = 1,095+ 1073 @

La presion del flujo de salida de la bomba de recirculacion (estado R4) serd igual a la que
debe aportar la BBP (estado W3) y por lo tanto, igual a la de entrada del economizador de baja
presion (estado R1). Esta uUltima se calcula a partir de las pérdidas de carga:

B Pp, _ 6,32 bar
" 1—Pérdidas  1-—0,05

PRl = 6,65 bar

PR1=PR4=Pw3=6,65bar

Conocido el salto de presiones que realiza la bomba de recirculaciéon y el volumen
especifico a la entrada de la misma, se aplica un balance de energia tomando las hipdtesis (1),
(2) y (3) para obtener la entalpia a la salida de la bomba de recirculacién (estado R4):
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kJ ,m’
hgras = hg3 + Vgg X (Pry — Pr3) = 648,95@ + 1,095-10" 6(6,65 —6,32)bar - 100
h = 648,99 K
R4s — ) kg

A partir de la definicién del rendimiento isoentrdpico de la bomba se obtiene el valor
real de entalpia a la salida de la bomba de recirculacién:

kJ

648,99 — 648,95) =
hras — hg3 kj (648, kg kj
hps =h ———— =648,95— = 649,00 —
ke ks " nPump kg * 0175 kg

A continuacidn se calcula la temperatura a la que se entrard el agua al economizador de
baja presién. Esto se obtiene tras restarle a la temperatura que se desea tener de los gases de
escape, un incremento que se estima:

Tr1 = Tg11 — AT = 95°C — 25°C = 70°C
Conocidas las variables de presidn y temperatura del flujo de entrada del economizador
de baja presion (estado R1) se determina el valor de entalpia mediante el uso del FluidProp:

k
R (6,65 bar; 70°C) = 293,54é

La entalpia de los gases de escape a la salida del HRSG se obtiene con el par de variables
presién-temperatura:
kJ
h¢11(1,004 bar; 95°C) = —1066,35@
Realizando un balance de energia sobre el economizador de baja presién, aplicando las
hipétesis (1), (2) y (3), se determina el caudal masico que circula por dicho equipo:

k]
o (hew—hen) kg (99566 (10663555 kg
Mipec = Meyg m - ? kJ - ?
R2 ~ NR1 (648,95 — 293,54)@

Por lo tanto, el caudal masico de recirculacion se obtiene al restar al caudal anterior el
caudal correspondiente al de entrada al HRSG:

kg

k
Ty = Mupec — Msream = (47,22 — 37,07)?9 =1015—

Finalmente, se aplica un balance energético en la bomba de recirculacion para obtener
su consumo. Se aplicardn las hipdtesis (1), (2) y (3):
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k k
Wip = Mg - (hga — hgs) = 10,15Tg - (649,00 — 648,95)é = 0,490 KW

Los valores de entropia para cada uno de los flujos se obtienen mediante las funciones
del FluidProp, tomando el par de variables correspondientes a cada caso:

kj
Sws(6,32 bar; 153,85°C) = 1,8808kg—_K

k
Swe(6,32 bar; Liquido sat.) = 1,9512 kg—]K

kJ
sw-7(6,32 bar;Vapor sat.) = 6'7418169—‘1(

o kJ
Swg(6,32 bar; Liquido sat.) = 1,9515 kg K

kj k]
Swo (6,32 bar; 2498,08@) = 6,1421kg—_K

k] k]
Sw10 = Sw11 (99,72 baT‘; 693,00 @) = 1’9592]{‘9—1(

kj
Sw1z2 = 0,0000 m

kj
sw13(94,74 bar; 300,05°C) = 3,2512kg—_K

k
Sw14(94,74 bar; Liquido sat.) = 3,3221kg_{K

kJ
Sw15(94,74 bar; Vapor sat.) = 5,6488kg—_K

(94 74 bar; 2693,98 k]) = 5,5784 K
SW16 ) ar! ) kg - J kg R K

kj
s51(90 bar; 570°C) = 6,8752 7 K

kj
s¢5(6 bar; 210°C) = 7,0139kg—_K

kj kj
Sge (1,004 bar; —619,64 —) = 8,0947 ——
kg kg-K

89



‘ , L L Universidad Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
celaLaguna Ricardo Regalado Delgado
s g Grado en Ingenierfa mecanica

Ingenieria y Tecnologia
Seccion de Ingenieria Industria

k]
S¢7(1,004 bar; 312,05°C) = 7,7801kg—_K
(1 004 bar; —934,74 k]) = 7,5892 K
SG8 ) ar, ) kg -/, kg . K
(1 004 bar; —942,51 kl) =7,5733 K
SG9 ) ari ) kg - ) kg . K
(1,004 bar;170,85°C) = 7,4803 K
Sg1old, ar; ) =/ kg - K
(1,004 bar; 95,0°C) = 7,2810 K
SG]_l ] ar; ] ] kg . K
o kj
SR1(6,65baT; 70 C) = 0,9546,(9—1(
kJ
Sk = 5r3(6,32 bar; 153,85°C) = 1,808

kj kj
Ska (6,65; 649,00@) = 1,8809kg—_K

Adicionalmente, se calcula el calor transferido en la caldera. Para ello se plantea un
balance de energia tomando como volumen de control la parte correspondiente al gas en todo

el HRSG:

meg(hGS —hg11) — Qnet =0

. k k
Onet = titeg(hgs — hg11) = 208?9- (—619,64 + 1066,35)é =121313,22 kW
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3.3 Analisis energético del ciclo de vapor

En el andlisis energético del ciclo de vapor se toman los siguientes datos de partida:

e Rendimiento isoentrépico de la turbina de vapor: 85%

e Temperatura de condensacion del vapor: 35°C

e Rendimiento isoentrépico de la BBP (Bomba de Baja Presion): 75%
e Temperatura del agua de refrigeracion: 20°C

e Temperatura maxima que alcanza el agua de refrigeracién: 27°C

Los rendimientos isoentrépicos se toman segun valores caracteristicos para cada tipo de
equipo.

La temperatura de condensacién y la temperatura maxima del agua de refrigeracion se
toma como aproximacion a los datos proporcionados por ENDESA.

La temperatura del agua de refrigeracion se toma a la temperatura del estado de
referencia.

Definidas las variables, se comienza a describir el proceso de cdlculo. Para realizar dichos
calculos se tomaran las siguientes hipétesis:

e Variaciones de energia cinética y potencial despreciables.(1)
e Régimen estacionario. (2)
e Superficies adiabaticas. (3)

Como el ciclo combinado tiene una configuracién 2x1, los dos flujos de vapor de cada
HRSG (estado S1y S2) se unen a la entrada de cada etapa de la turbina de vapor. En el caso de
la turbina de alta presién se tiene un flujo (estado S3) a la presién y temperatura establecida y
con un caudal masico igual a la suma de los obtenidos en cada HRSG:

k
hSl = hsz = h53 = (90 baT; 5700(:) = 3561,0é
o Y
Sg1 = Sgp = 553(90 bar; 570 C) = 6'8752w—-K
k k
st = 2 Tty = 2 32,75?9 - 65,5?9

Se calcula la entalpia a la salida de la turbina de alta presidn (estado S4). Primero se
supondra que opera de manera ideal, es decir, con un rendimiento isoentrépico del 100%:

kJ kJ
h54s (6 bClT; 6,8752 kg—K) = 2807,50@
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Aplicdndose ahora la definicidon de rendimiento isoentrdpico para una turbina se obtiene
la entalpia real a la salida de la turbina de alta presidn:

kJ k] k]
hs4 = hs3 —Nst* (hs3 - hS4S) = 3561,0@ - 0,85 " (3561,0 - 2807,50)@ = 2920,52@
Para la turbina de baja presién también se tienen dos flujos procedentes de cada HRSG
(estados S5y S6). Estos dos flujos se unen antes de combinarse con el flujo de salida de la turbina
de alta presién. Sus propiedades se han fijado en el andlisis del HRSG:

k
h’SS = hSG = h57(6 baT‘; 2100(:) = 2872,4‘6é

k k
Typsr = 2+ ity = 2+ 4,32?‘9 = 8,64?‘9

A continuacidn se realiza un balance de energia en el punto donde se mezclan los flujos
de baja presién y de salida de la turbina de alta presién para obtener la entalpia de flujo a la
entrada de la turbina de baja presion. En dicho balance se aplican las hipétesis (1), (2) y (3):

kg . LI kg ﬂ)
o (mhpst - hey + mlpst ) hs7) _ (65,5 S 2920,52kg + 8,64 S 2872,46 kg
58 ThSteam 65 51k_g
’ S

hgg = 2914,92 i
S§8 — 4 kg

kJ kJ
Ssa (6 bar; 2914,92@) = 710017

Se calcula la presidn a la salida de la turbina de baja presidn. Esta presion se determina
considerando la presidn de saturacién a la temperatura del condensador:

Pso(35°C; Sat.) = 0,0563 bar

El flujo de salida de la turbina de baja presion serd un mezcla bifasica de titulo de vapor
desconocido. Para calcular el titulo de vapor, se obtiene primero la entropia para liquido
saturado y vapor saturado a la temperatura de condensacion:

k
s9 4(35°C; Liquido sat.) = 0'50521@—{K
o kJ
qso £ (35°C; Vapor sat.) = 8,3518kg—_K

Conociéndose esto se determina el titulo de vapor:
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B (Sss - Ssgf) _7,1001 —8,3518
059 = (Sg9g — Sso,)  0,5052 — 8,3518

= 0,84

Este valor no es el titulo de vapor real, sino el que tendria en el caso de que a turbina de
baja presién operase de manera ideal (100% de rendimiento isoentrépico). Con el valor del titulo
y la presidn, se obtiene un valor de entalpia:

k
hgos(0,0563 bar; 0,84) = 2178,86é

Se calcula la entalpia real mediante la definicién de rendimiento isoentrépico de la

turbina:
kJ k]
hsg = h58 - r’ST - (hsg - hS9S) = 2914,92@ - 0,85 - (2914,92 - 2178,86)@
hgg = 2289,27 il
S9 — ’ kg

A continuacidén se calcula la potencia producida por la turbina de vapor. Se aplica un
balance de energia sobre el conjunto de las turbinas de baja y alta presién. En dicho balance se
usardn las hipétesis (1), (2) y (3):

Wer = Mppse * (hsz — hsa) + Mypge * (hsg — hso)
kg kJ kg kJ
65,5?' (3561,0 — 2920,52)@ + 8,64?' (291492 — 2289,27)@ = 88,34 MW

A la salida del condensador (estado W1) se tiene liquido saturado a la temperatura de
condensacidn, por lo tanto su entalpia y el volumen especifico se obtiene a partir de estas dos
variables:

kj

hy1(35°C; Liquido sat.) = 146,645

3

m
v (35°C; Liquido sat.) = 0,001 @

Se obtiene el valor de entalpia a la salida de la BBP (estado W2) en el supuesto de que
operase isoentropicamente:

k m3
h’WZS = th + le - (PWZ - PWl) = 14‘6,64‘é + 0,001@ * (6,62 - 0,0563)ba1‘ * 100
h = 147,31 il
W2s — ) kg
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Aplicando la definicidn de rendimiento isoentrdépico para una bomba, se obtiene el valor
real de entalpia a la salida de |la BBP:

kJ
e — hips) g (14731146685 K

Bury = hypy + 25— WY _ 146642 4 = 147,53-~
Wz Tl Npump kg 0,75 kg

Aplicando un balance de energia sobre la BBP, y usando las hipdtesis (1), (2) y (3), se
obtiene el consumo de la misma:

k k
WBBP = Tflswam - (hWZ - th) = 74‘,14Tg : (14‘7,53 - 14‘6,64‘)é = 65,6 KW

Finalmente se pasa a calcular el caudal masico de agua de refrigeraciéon necesaria en el
condensador. Lo primero es obtener los valores de entalpia para los flujos de agua de
refrigeracion (estados W17 y W18). Para ello, se supondrd que ambos flujos estan en
condiciones de saturacion (liquido saturado) a la temperatura correspondiente:

k
hy17(20°C; Liquido sat.) = 83,92é
o kJ
hy1g(27°C ; Liquido sat.) = 113,20@

Realizando un balance de energia sobre el condensador se calcula el caudal masico de
agua de refrigeracioén. Se tendran en cuenta las hipodtesis (1), (2) y (3):

k
(s — his) kg (146,64~ 2289,27)%

=7414—-

. kg
sw = Msteam (hw17 — hw1g) S

= 5425,1—
s

T
kJ
(83,92 - 113,20) p

Los valores de entropia necesarios para el analisis exergético se obtienen mediante el
FluidProp, tomando el par de variables correspondiente en cada caso:

(6 00 bar; 2920,52 k]) =7,1112 K
SS4 ] arl ] kg ] kg 'K

kj
$¢7(6,00 bar; 210°C) = 7,0139kg—_K

(0 056 bar; 2289,27 k]) = 7,4584 K
SS9 ) ar, Il kg - 7/, kg . K

L kJ
sw1(0,056 bar; Liquido sat.) = O'SOSZkg—-K
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(0 056 bar; 147,53 k]) _ 0,5059—7
SW2 ) arr ) kg - Y, kg B K
o T k]
Sw17(20°C; Liquido sat.) = 0,2965kg—_K
o T k]
sw1g(27°C; Liquido sat.) = 0,3952kg—_K

95



Ricardo Regalado Delgado
Escuela Superior de . ;.
Ingenieria y Tecnologia Grado en |ngen|er|a mecanica

Seccién de Ingenieria Industria

Universidad Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
de La Laguna

3.4 Analisis quimico de la cdamara de combustidn

En el presente anexo se detalla fundamentalmente el cdlculo de la composicion de los
gases de escape. También se lleva a cabo el calculo de la masa molar y del PCI para cada fluido,
ademas de la exergia quimica de los estados G3, G4 y F1.

Para el cdlculo de la composicién de los gases de escape, se plantea la reaccién de
combustidn para un mol de gas natural:

0,92CH, + 0,04C,Hy + 0,014C3Hg + 0,026N, + A(0,210, + 0,79N,) —
-bCO,+cH,0+d0,+eN,

El parametro A se toma como el caudal molar de aire partido por el caudal molar de
combustible:

Mg 203,43 kg/s
_ MM, 2885 kg/kmol
— my 457 kg/s

M_Mf 17,31 kg/kmol

A

= 26,694

Por otro lado, se monta un sistema con una ecuacién por cada elemento de la reaccion:

b (carbono) = 0,92+ 2-0,04+3-0,014 = 1,042
o 4-092+6-0,04+8-0,014
¢ (hidrégeno) = 5 = 2,016
< i 26,694 -0,21-2—-2-1,042 - 2,016
d(oxigeno) = 3 = 3,556
L 2-0,026 + 26,694 -0,79 - 2
e (nitrégeno) = = 21,115

. 2

A continuacién, se calcula la fraccién molar total:

x =1,042 + 2,016 + 3,556 + 21,115 = 27,728

Finalmente, se obtiene la fraccion molar de cada compuesto dividiendo los valores
calculados en el sistema de ecuaciones entre la fraccién molar total:

(. _ b 1042 — 0.0376
Xco, =¥ T 27728
e _2016

) 0 =T 27728
o _d_ 385 _ .
Yo, =% T 77287 7
Lo_e_mus
N =% T 27728

Asi pues, la composicion de los gases de escape calculada es la siguiente:

0,0376 CO, + 0,0727 H,0 + 0,1282 0, + 0,7615 N,
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Una vez calculada la composicion de los gases de escape, se da paso al calculo del PCly
la masa molar de cada fluido.

Para el calculo de la masa molar de un fluido, se realiza el sumatorio de los productos
de las masas molares de los componentes y la fraccion molar de los mismos. A continuacidn se
detalla el proceso para el aire:

_ _ kg kg
MM iye = Xo, - MMy, + Xy, - MMy, = (0,21 -32,0 + 0,79 - 28,01)W = 28,85W

Para el calculo del PCl se lleva a cabo el mismo procedimiento, realizdndose el sumatorio
de los productos del PClI de cada componente y su correspondiente fraccién molar. A
continuacién se muestra dicho calculo para el gas natural:

PCIf = ‘fCH‘l, * PCICH4 +‘fC2H6 ° PCIC2H6 + fC3H8 * PCIC3H3 +iN2 * PCINZ

k k
PCI; = (0,92 - 50020 + 0,04 - 47480 + 0,014 - 46360 + 0,026 - O)é = 48566,64é
Una vez calculadas las propiedades de cada fluido, se procede a calcular los valores de
las exergias quimicas de los estados G3, G4 y G5. A continuacién, se detalla el calculo para el

estado G3 (aire):

=0 = =0 = = = = = 2]
a _ [a CH,02 * sz + a CH,NZ * .xN2 + (xoz * lnxoz + xNz * lanZ) * R * To] _
CH,G3 — -
' MMaire

l kmol kmolK

kJ kJ k]
_ [3950W‘ 0,21 +64072--0,79 + (0,21 100,21 + 0,79 - 1n 0,79) - 8,314 7= - 298 K]

kg

k]
aCH,63 = 2,14 E
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3.5 Analisis exergético del ciclo de gas
En el presente anexo se desarrollan los cdlculos del andlisis exergético del ciclo de gas.

En primer lugar, se deben calcular los valores de exergia para cada estado del ciclo. Para
ello se fija un estado de referencia con unos valores de temperatura y presion de 20°Cy 1 bar
respectivamente. A continuacién se calcula la entalpia y la entropia de cada fluido para dicho
estado de referencia:

ho(aire; 20°C; 1 bar) = =5 06k—]- so(aire; 20°C;1 bar) = 6 8711i
0 ) ) ) kg ] 0 ) ) ) kgK
0 k] 0 K
ho(g.natural; 20°C; 1 bar) = —4271-—; s¢(g.natural; 20°C; 1 bar) = 11,0732 —
kg kgK
0 K 0 k]
ho(g.escape; 20°C; 1 bar) = —1145,28@; so(g.escape; 20°C; 1 bar) = 7'0425kg_K

Una vez se han calculados las entalpias y las entropias del estado de referencia, se lleva
a cabo el cdlculo de la exergia de cada estado. A continuacidn se detalla el cdlculo de la exergia
correspondiente al estado F1:

a; = (h; —ho) —T; - (s; — so) (ec. 3.1)

k k k
ap, = (—4256,22 + 4271)é — (27 4 273,15)K - (9,4582 — 11,0732) kg—]K = 488,23é

Conocidos los valores de las exergias de cada estado, se plantean balances de exergia
en los diferentes equipos para calcular la destruccién de exergia en cada uno de ellos. En todos
estos balances se considerardn las siguientes hipdtesis:

e Régimen estacionario. (2)
e Superficies adiabaticas. (3)

Se comienza planteando el balance de exergia para un volumen de control que
comprenda el compresor de aire:

Afgy — Afes+Aw —Ap =0

A continuacion se detalla el calculo de la exergia de flujo Afsz, de manera que sirva como
ejemplo para el calculo de las demas exergias de flujo. En este caso no se tiene en cuenta la
exergia quimica, ya que esta no varia:

Af; =my; - a; {ec. 3.2}
. kg kJ
Afg = 203,43?- (—0,59)@ = —120,726 kW
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De esta forma se calcula la exergia de flujo restante. Ademads, se debe tener en cuenta
que Aw es igual al consumo del compresor en kW.

Asi pues, se despeja la destruccidn de exergia del balance:

Ap = (=120,726 — 82399,19 + 90336,16) kW = 7816,25 kW

A continuacion, se pasa al estudio de la cdmara de combustién. Nuevamente se plantea
un balance de exergia, para un volumen de control que comprende la cdmara de combustidn,
con el objetivo de calcular la destruccidn de exergia:

Afgs + Afpy — Afga —Ap =0

En este caso, la exergia quimica varia entre los estados presentes en el balance, por lo
tanto la exergia de flujo tiene en cuenta dicha variacién. Por lo tanto, se detalla el célculo de la
exergia de flujo Afr::

Af; = m; - (al- + aCH’l-) {ec.3.3}
. kg kj
Afpr = 4,57T - (488,23 + 48941)@ = 225965,5 kW

De esta forma se calculan las exergias de flujo restantes y se procede a despejar la
destruccién de exergia en la cdmara de combustién:

Ap = (82834,53 + 225965,5 — 241797,6)kW = 67002,44 kW

Finalmente, se plantea un balance de exergia tomandose como volumen de control la
turbina. En este caso no se producen variaciones en la exergia quimica de un estado a otro, por
lo que la exergia de flujo se calcula mediante la ecuacion 2. Asi pues, se tiene el siguiente
balance, del cual se despeja la destruccién de exergia:

Afa4 - Afcs _AW _AD =0
AD = (240402,9 — 63546,72 — 170336,16)kW = 6520,01 kW

Una vez que se han calculado las destrucciones de exergia de todos los equipos del ciclo
de gas, se pasa a calcular los rendimientos exergéticos de los mismos, asi como el rendimiento
exergético neto del ciclo (para el cual se tiene en cuenta la variacién de la exergia quimica):

e Rendimiento exergético del compresor de aire:

_ Afgs — Afg,  (82399,19 +120,726) kW

= -100 = 919
Tac Ay 90336,16 kW &

e Rendimiento exergético de la cdmara de combustién:
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_ Afga— Afgs  (241797,6 — 82834,53) kW

- £100 = 709
ee =47 225965,5 kW &

e Rendimiento exergético de la turbina de gas:

Ay 170336,16 kW 100 = 96%
T6T = . — Afse (2404029 — 63546,72) kW -
e Rendimiento exergético neto del ciclo:
A 80000 kW
Whet -100 = 35%

et = e+ Af, (314,62 + 225965,5) kW
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3.6 Analisis exergético del HRSG
En el presente anexo se detallan los calculos del analisis exergético de la HRSG.

En primer lugar, se deben calcular los valores de exergia para cada estado del ciclo. Para
ello se fija un estado de referencia con unos valores de temperatura y presion de 20°Cy 1 bar
respectivamente. A continuacién se calcula la entalpia y entropia de cada fluido para dicho
estado de referencia:

k k
ho(agua; 20°C; 1 bar) = 84,01%; so(agua; 20°C; 1 bar) = 0,2965kg—]K
kJ o kJ
ho(g.escape; 20°C; 1 bar) = —1145,28@; so(g.escape; 20°C; 1 bar) = 7,0425kg—K

Una vez se tienen estos valores, se procede al calculo de la exergia de cada estado
mediante la ecuacion 3.1.

Conocidos los valores de las exergias de cada estado, se procede al célculo de la exergia
destruida en cada equipo. Para ello, se plantean balances de exergia para los volimenes de
control correspondientes, teniéndose en cuenta las siguientes hipdtesis:

e Régimen estacionario. (2)
e Superficies adiabaticas. (3)

Este analisis se realizaran diferentes niveles de agregacién, comenzando por la caldera
en su conjunto. Para ello se realiza un balance de exergia tomando como volumen de control
toda la caldera:

Afws — (Afs1 + Afss) + Afgs — Afgr1 + Awrp + Awnpp — Ap = 0

Como los flujos que intervienen en el analisis son de distintas sustancias, a la hora de
calcular las exergias de los flujos se debe tener en cuenta la exergia quimica de cada
componente. Por lo tanto se empleara la ecuacion 3.3. para obtener dichos valores de exergia.
Teniéndose en cuenta que Awge ¥ Awnpr corresponden al trabajo de la bomba de recirculacién y
la bomba de alta presidn respectivamente, se despeja el valor de destruccidn de exergia:

Ap =17287,56 — (65921,63 + 5540,81) + 64941,43 — 3266,14 + 0,493 + 449,94

Ap = 7950,4 KW

A continuacion se pasa a un nivel de agregacién menor, plantedndose los balances de
exergia para la parte de alta y baja presién. Comenzando por la parte de baja presion, se aplica
el balance de exergia correspondiente:

Afws — (Afws + Afss) + Afgs — Afg11—Ap =10
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Los valores de exergia para los diferentes flujos que intervienen en el balance se
obtienen mediante la ecuacion 5.3. Despejando el valor de la destruccién de exergia se tiene lo
siguiente:

Ap =17287,56 — (18812,49 + 5540,81) + 11847,74 — 3266,14 = 1515,87 KW

Tomandose como volumen de control la parte de alta presidon se plantea un nuevo
balance de exergia:

Afwro — Afsy + Afgs — Afgs — Ap = 0

Nuevamente, se obtienen los valores de exergia de flujo mediante la ecuacion 3.3. y se
despeja el valor de destruccidn de exergia:

Ap = 19186,16 — 65921,63 + 64941,43 — 11847,75 = 6358,21 KW

Se pasa a otro nivel de agregacién menor. Ahora se analizan los equipos que conforman
la caldera de forma individual, tanto para baja coma para alta presién.

Comenzando por el economizador de baja presion, al plantear el balance de energia se
obtiene:

Afry — Afra + Afr0 — Afgia —Ap =0

Aplicandose la ecuacion 3.3. se calculan los valores de exergia de los distintos flujo y se
despeja la destruccidn de exergia:

Ap = 22704,19 — 26665,70 + 7900,33 — 3266,14 = 672,67 KW

Se procede de igual manera para el resto de equipos. A continuacién se listan los
balances realizados y el valor de destruccion de exergia obtenido.

Para el caso de los evaporadores, el andlisis exergético incluye el calderin
correspondiente. De igual manera, la destruccién de exergia en el calderin es muy baja
(pudiéndose obtener en algunos casos valores negativos, algo que no es correcto) por lo tanto
se asume que el valor obtenido es el del evaporador. Para el evaporador de baja presion:

Afws — Afws — Afwo + Afgo — Afgro — Ap =0
AD = 20933,63 —18812,49 — 5027,92 + 11202,95 = 395,83 KW

Para el sobrecalentador de baja presion:

Afwo — Afss + Afgs — Afgo — Ap = 0
AD =5027,92 —5540,81 + 11847,75 —11202,95 = 131,92 KW
En la bomba de recirculacion:
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Afrs — Afpa + Aw —Ap = 0
Donde Ay es el consumo de la bomba de recirculacién:
Ap =5732,08 — 5732,49 + 0,492 = 0,08 KW
Para la bomba de alta presidn:
Afws — Afwio + Aw — Ap =0
Donde Aw es el consumo de la bomba de alta presién:

Ap = 18812,49 — 19186,16 + 449,94 = 76,27 KW

En el economizador de alta presion:
Afwir — Afwis + Afey — Afgs — Ap = 0
Ap =19186,16 — 28102,89 + 21531,51 — 11847,75 = 767,03 KW

Para el evaporador de alta presién se plantea un balance exergético de manera similar
a como se realizd en el evaporador de baja presion:

Afwiz — Afwie + Afge — Afgr — Ap = 0
AD = 28102,89 — 4997492 + 46564,80 — 21531,51 = 3161,25 KW

Y para el sobrecalentador de alta presién:

Afwiz + Afwie — Afss + Afgs — Afge — Ap = 0
AD =0+ 49974,92 — 65921,63 + 64941,43 — 46564,80 = 2429,93 KW

Una vez conocida la destruccidn de exergia en los diferentes niveles de agregacion, se
da paso a calcular el rendimiento exergético del sistema HRSG, de cada nivel de presion y de los
equipos que la conforman:

e Rendimiento exergético de la caldera:
_ (Afs1 + Afss — Afws) _ (65921,63 + 5540,81 — 17287,56)KW

B \ ' - = 87,89
TR (Afes — Afg11) (64941,43 — 3266,14)KW %
e Rendimiento exergético de la parte de baja presidn:
(Afua + Afss = Afia) _ (188125 + 55408 — 17287,56KW _ .
— — 8239

TLPHRSG = (Afes — Aforr) (11847,75 — 3266,1)KW

e Rendimiento exergético de la parte de alta presion:
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(Afs1 — Afwo) _ (65921,63 — 19186,16)KW

=— ; = = 88,09
THPHRSG =" e " 4F)  (64941,43 — 11874,75)KW %
e Rendimiento exergético del economizador de baja presién:
Afrs — A 26665,70 — 22704,19) KW
_ Ao~ Afe) _( KW _ oo

TPEC = Afro — Afars) (790033 — 3266,14)KW

e Rendimiento exergético del evaporador de baja presion:
Afwe + Afwo — Afws _ (18812,5 4 5027,9 — 20933,6)KW

= - - = 88,0%
Mpev Afos — Afor (11202,95 — 7900,33)KW °
e Rendimiento exergético del sobrecalentador de alta presion:
Afss — Afwo  (5540,81 —5027,92)KW
r’LPSH = — 0 = = 79,5%
Afgg — Afge  (11847,75 — 11202,95)KW
e Rendimiento exergético de la bomba de recirculacion:
Afps — A 5732,08 — 5732,49)KW
Mep = frs = Afra _ ( KW _ 82.8%
Ay 0,493 KW
e Rendimiento exergético de la bomba de alta presidén:
_ Afyio — Afws _ (19186,16 — 18812,49)KW 83 00¢
Tupp =4 B 449,94 KW I
e Rendimiento exergético del economizador de alta presion:
Afyis — Afw1r  (28102,89 — 19186,16)KW
NHPEC = — - = =92,1%
Afe7 — Afgs (21531,51 — 11847,75)KW
e Rendimiento exergético del evaporador de alta presion:
Afwie — Afwiz  (49974,92 — 28102,89)KW
TIHPEV = T T = = 87,4%
Afce — Afgr (46564,80 — 21531,51)KW
e Rendimiento exergético del sobrecalentador de alta presion:
Afsi — Afwiz — Afwie  (65291,63 — 0,00 — 49974,92)KW
NupsH = = = 86,8%

Afes — Afze "~ (64941,43 — 46564,80)KW
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3.7 Analisis exergético del ciclo de vapor
En el presente anexo se detallan los calculos del analisis exergético del ciclo de vapor.

En primer lugar, se calculan los valores de exergia correspondientes a cada estado del
ciclo. Para ello, se fija un estado de referencia de 20°Cy 1 bar. Los valores de entalpia y entropia
para el agua en dicho estado son los siguientes:

ho(20°C; 1 bar) = 84 Olﬁ- 50(20°C; 1 bar) =0 2965i
0 ] ] kg y 20 ] ] kgK

Una vez se tienen estos valores, se procede al calculo de la exergia de cada estado

mediante la ecuacion 3.1.

A continuacién, se procede al calculo de la exergia destruida en cada equipo. Para ello,
se plantean balances de exergia para los volimenes de control correspondientes, teniéndose en
cuenta las siguientes hipotesis:

e Régimen estacionario. (2)
e Superficies adiabaticas. (3)

En primer lugar se estudia la turbina de vapor. Se analizaran diferentes niveles de
agregacion. Primeramente se plantea el balance de exergia tomando como volumen de control
ambas etapas de la turbina (alta y baja presion):

Afss + Afsy — Afso— Ay — Ap =0

Al no existir variaciones de exergia quimica entre los flujos presentes, se calcula la
exergia de flujo mediante la ecuacién 3.2. Teniéndose en cuenta que Aw corresponde al trabajo
neto generado por la turbina, se despeja el valor de la destruccién de exergia:

Ap = (101434,3 + 7073,49 — 7840,504 — 88343,31) kW = 12323,94 kW

A continuacidn, se lleva a cabo el estudio de un nivel de agregacién menor, planteandose
balances de exergia para la etapa de alta y baja presién. Se debe cumplir que la exergia total
destruida en ambos volumenes de control corresponda con el valor calculado para la turbina
completa.

Se comienza planteandose el balance de exergia para la etapa de alta presion de la
turbina:

Afsz - Afs4 - AWHP - AD =0

Los valores de la exergia de flujo se calculan nuevamente mediante la ecuacion
3.2, mientras que la exergia referida al trabajo producido por la etapa de alta, Awwe, se
calcula de la siguiente forma:
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) k k
Awsp = Mareqn - (hss — hgy) = 65,51-2 - (3561 2920,52)k—] = 41956,26 kW
s g

De esta forma, se despeja el valor de la destruccién de exergia del balance planteado:

Ap = (101434,3 — 54946,44 — 41956,26) kW = 4531,554 kW

De igual forma, se plantea el balance de exergia para la etapa de baja presion de la
turbina:

Afsg — Afso — Awrp —Ap =0
Nuevamente, se obtienen los valores de la exergia de flujo mediante la ecuacion 3.2. La
exergia correspondiente a trabajo de la etapa de baja presion, Aw.p, se calcula a continuacion:

. k k
Aiip = Marea - (hsg — hso) = 7T4,14~2 . (2914,92 — 2289,27)k—] = 46387,05 kW
s g

Conocido el valor de cada exergia de flujo, asi como el valor de Aw.p, se despeja el valor
de la destruccidn de exergia:

Ap = 62015,05 — 7840,504 — 46387,05kW = 7787,496 kW

Una vez que se han calculado las destrucciones de exergia de las etapas de alta y baja
presion, se procede al célculo de la destruccidn total:

Ap rotar = (4531,554 + 7787,496) kW = 12319,05 kW

Como se puede observar, esta destruccidn de exergia es igual a la calculada para un nivel
de agregaciéon mayor (212320 kW).

A continuacién, se lleva a cabo el andlisis exergético de los dos equipos restantes en el
ciclo de vapor: el condensador y la bomba de alimentacién de la caldera. Para ello, se plantean
sendos balances de exergia, despejandose de ellos la destruccion de exergia correspondiente a
cada equipo.

Se comienza planteando el balance exergia para el condensador:

Afso — Afwr + Afr7 — Afwrs — Ap = 0

Para los flujos del condensador no se considera ningin cambio en la exergia quimica,
por lo que la exergia de flujo se calcula mediante la ecuacion 5.2. Asi pues, se despeja la
destruccién de exergia en el condensador:

Ap = (7840,504 — 108,0297 — 530,7798 — 1342,538) kW = 5859,157 kW

Una vez calculada la destruccidon de exergia en el condensador, se pasa a estudiar la
bomba de alimentacion de la caldera, planteandose el balance de exergia para la misma:

Afwr — Afwa + Awipp — Ap = 0
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Los valores de la exergia de flujo se calculan mediante la ecuacion 3.2, ya que no existe
variacién en la composicion quimica de los flujos. Una vez se tienen dichos valores, se despeja
la destruccion de exergia:

Ap = (108,0297 — 157,9919 + 65,55847) kW = 15,59621 kW

Una vez conocida la destruccién de exergia de cada equipo del ciclo de vapor, se da paso
al célculo del rendimiento exergético correspondiente a la turbina de vapor (teniéndose en
cuenta ambas etapas de presién), del condensador y de la bomba de alimentacién:

e Rendimiento exergético de la turbina de vapor:

B Ay B 88343,31 kW 100 = 87 8%
IST = Afs + Afey — Afey (1014343 + 7073,49 — 7840,504) kW R
e Rendimiento exergético del condensador de vapor:
Afyrg — A 1342,538 — 530,7798) kW
fwe = les .fW17 _ ( ) -100 = 24,2%
Afso — Afwe (7840,504 — 108,0297) kW
e Rendimiento exergético de la bomba de alimentacion:
Afys—Afw1  (157,9919 — 108,0297) kW
= - = -100 = 76,29
M A 65,55847 kW %
e Rendimiento exergético neto del ciclo de vapor:
Ay 88343,31 kW
100 = 81,4%

IST = Abs + Afs, (1014343 + 7073,49) kW~
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3.8 Analisis exergético del ciclo combinado

En el presente anexo se detallan los calculos referentes al analisis exergético del ciclo
combinado completo.

Partiéndose de los cdlculos realizados en los anexos previos, se procede al calculo de la
destruccién total de exergia en la instalacién. Para ello, se considera un volumen de control que
incluye el ciclo de vapor, los ciclos de gas y las calderas de recuperacion. Se toman los valores
de exergia de las diferentes entradas y salidas de dicho volumen de control, y se plantea un
balance de exergia. Para dicho balance, se tendran en cuenta las entradas de aire y combustible
a los ciclos de gas, la salida de los gases de escape de los HRSG, los trabajos generados por los
ciclos de gas (Aws) y el ciclo de vapor (Aws), y finalmente la entrada y salida del agua de
refrigeracion del compresor de vapor. Se consideran despreciables los consumos de las
diferentes bombas presentes en la instalacion.

De esta forma, se tiene la siguiente expresion:

2 (Afea + Afrr — Afo11 — Awe) — Aws + Afwar — Afwis —Ap =0

Se despeja el valor de la destruccion exergia:

Ap = (2- (314,62 + 225965,51 — 3266,1365 — 80000) — 88343,31 + 2517816,25
—2519689,57) kW = 195811,35 kW

A continuacion, se da paso al calculo de la eficiencia exergética de la instalacion. Para
ello, se considera como producto producido el trabajo total de la planta, mientras que los
recursos consumidos se consideran como las entras de aire y combustible a los ciclos de gas.
Nuevamente, se desprecia el consumo de las bombas de la instalacidn:

_ Ays+2- Ayg 8834331+ 2-80000
Tecyete = (Afon + Afr1) 2 (314,62 + 225965,51)

100 = 54,9%
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3.9 Tablas de resultados

A continuacidn se incluyen una serie de tablas con las propiedades calculadas para cada
uno de los estados en el andlisis del ciclo combinado.

Estate Fluid P T h s m m a q
- ‘ : ‘ bar oc ki/Ke K/kgK  Kefs e/ Ki/kg :
G1 Aire 1,000 20,0 -5,06 6,8711 203,43 732,34 0,00 -
G2 ‘ Aire ‘ 0,993 20,0 -5,06 6,8731 203,43 732,34 -0,59 -
G3 Aire 15,888 446,4 439,00 7,0042 203,43 732,34 405,05 -
G4 ‘ Gas Esc. ‘ 15,094 1272,1 335,81 8,1522 208,00 748,80 1155,78 -
G5 Gas Esc. 1,004 617,0 -483,11 8,2591 208,00 748,80 305,51 -
F1 ‘ G.Natural ‘ 32,000 27,0 -4256,22 9,4582 4,57 16,46 488,23 °

Tabla 3.1 Propiedades de los estado del ciclo de gas.

Estado Fluid P T h s m m a q
- . bar o K/ke  kkeK  Kefs o ki/ke

w3 Agua 6,65 3507 | 14753 05059 | 37,07 | 13346 2,13 0
w5 Agua 632 15385 64895 18808 37,07 13346 10048 O
we Agua 632 160,85 | 67926 | 19512 4,32 1554 | 11016 0
w7 Vapor 632 160,85 275836 67418 432 1554 78489 1
ws Agua 632 160,85 | 67926 | 19512 3275 11791 11016 O
wo  vapr 632 160,85 | 249808 61421 4,32 1554 70043 087
W10 Agua 9972 16276 69300 19592 3275 | 11791 12156 0
Wil Agua 9972 16276 693,00 19592 3275 11791 12156 O
w12 Agua 0,00 0,00 0,00 00000 000 0,00 0,00

W13 Agua 9474 30005 134399 32512 3275 11791 39380 O
wia Agua 9474 307,05 138485 33221 3275 | 11791 41389 0
Wis  vapor 9474 30705 273484 56488 3275 11791 108179 1
w16 Vapor | 9474 30705 | 269398 55784 | 3275 11791 106157 097
s1 Vapor 9000 57000 356100 68752 3275 11791 154844 1
s5 Vapor | 6,00 21000 | 287246 | 7,0139 | 432 1554 81923 1
65 GasEsc. 1,00 61697  -48311 82591 20800 74880 30551 -
G6 GasEsc. | 1,00 500,34 | -61964 | 80947 | 20800 74880 217,16 -

67 GasEsc. 1,00 31205 83223 7,781 20800 74880 9681 -
G8 GasEsc. | 1,00 21818 | 934,74 7,582 20800 | 74880 5026 -
69 GasEsc. 1,00 21099 94251 7,573 20800 74880 4716 -
610 GasEsc. | 1,00 17085 | 98566  7,4803 20800 | 74880 3128 -
611  GasEsc. 100 9500  -106635 7,810 20800 74880 9,00 -

Tabla 3.2 Propiedades de los estados del HRSG.
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Estado Fluido P T h s m m a q
- - bar °c kl/Kg ki/kg K Kg/s I;g{\f; ki/kg -
R1 Agua 6,65 70 293,54 0,9546 47,22 170,00 16,59 0
R2 ‘ Agua ‘ 6,32 153,85 648,95 1,8808 47,22 170,00 100,48 0
R3 Agua 6,32 153,85 648,95 1,8808 10,15 36,54 100,48 0
R4 ‘ Agua ‘ 6,65 153,85 649,00 1,8809 10,15 36,54 100,53 0

Tabla 3.3 Propiedades de los estado del HRSG (Recirculacion).

Estado Fluido P T h s m m a q
- - bar °C kl/Kg ki/kg K Kg/s Iigf\l; ki/kg -
S1 Vapor 90,00 570,00 3561,00 6,8752 32,75 117,91 1548,44 1,00
S2 ‘ Vapor ‘ 90,00 570,00 3561,00 6,8752 32,75 117,91 1548,44 1,00
S3 Vapor 90,00 570,00 3561,00 6,8752 65,51 235,83 1548,44 1,00
sS4 ‘ Vapor ‘ 6,00 232,42 2920,52 7,1112 65,51 235,83 838,78 1,00
S5 Vapor 6,00 210,00 2872,46 7,0139 4,32 15,54 819,23 1,00
S6 ‘ Vapor ‘ 6,00 210,00 2872,46 7,0139 4,32 15,54 819,23 1,00
S7 Vapor 6,00 210,00 2872,46 7,0139 8,63 31,08 819,23 1,00
S8 ‘ Vapor ‘ 6,00 229,79 2914,92 7,1001 74,14 266,91 836,44 1,00
S9 Vapor 0,06 35,00 2289,27 7,4584 74,14 266,91 105,75 0,89
w17 ‘ Agua ‘ = 20,00 83,92 0,2965 5425,06 19530,21 | -0,10 0
w18 Agua - 27,00 113,20 0,3952 5425,06 19530,21 | 0,25 0
w1 ‘ Agua ‘ 0,0563 35,00 146,64 0,5052 74,14 266,91 1,46 0
w2 Agua 6,65 35,07 147,53 0,5059 74,14 266,91 2,13 0
w3 ‘ Agua ‘ 6,65 35,07 147,53 0,5059 37,07 133,46 2,13 0
w4 Agua 6,65 35,07 147,53 0,5059 37,07 133,46 2,13 0

Tabla 3.4 Propiedades de los estados del ciclo de vapor.

Leyenda:

e P=presidn

e T=Temperatura

e h=Entalpia

e s=Entropia

e m=Caudal masico
e a=Exergia fisica

e g=Titulo de vapor
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67,76 s4
Turbina de Compresor 6,00 211,4
as de aire 75,71 V
8 87,8 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 75'; 71 l
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5470,0 | w17 7571 | wa
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
3 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 540°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
37,85 w3
6,65 35,07
75,71

/]




Aire y Gases de escape

bar | e

G tural % 0,00 0,0
as natura ———————— jmmmmm————-- o TiH .
1
1
Vapor de alta presién e ae e —
P P 1 m L 99,72 162,8 AP o 6,32 1539
- ) v 3350 | Wil p 37,59 W5
Vapor de baja presion T . w ' BP
emperaaor
A X |
Agua \I |
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 g g 2 s S 2 s
2 = > 15} 2 > o
Qo a w K] Q w o
3 3 3 =
|
. 6,00 210,0
32,0 27,0 3
4,57 F1 4,09
. 000 | 5500 Del otro HRSG
[ 3350 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
90,00 550,0 818
66,99 3 (]X
\ 80 MW 6,00 2185
66,99 s4
Turbina de Compresor 6,00 217,5
as de aire 75,17 V
8 88,0 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 75'; 17 l
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5454,8 | w17 7517 | wa
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
4 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 550°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
37,59 w3
6,65 35,07
75,17

/]




Aire y Gases de escape

bar | e

G tural % 0,00 0,0
as natura ———————— jmmmmm————-- o TiH .
1
1
Vapor de alta presién e ae e —
P P 1 m L 99,72 162,8 AP o 6,32 1539
. - v 73312 | wil Y 37,32 W5
Vapor de baja presion T . w ' BP
emperaaor
A X |
Agua \I |
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 c
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 g g 2 s S 2 s
2 = > 15} 2 > o
Qo a w K] Q w o
3 3 3 =
|
. 6,00 210,0
32,0 27,0 3
4,57 F1 4,20
. 000 | 5600 Del otro HRSG
[ 3312 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
90,00 560,0 8,40
66,24 3 (]X
\ 80 MW 6,00 2254
66,24 s4
Turbina de Compresor 6,00 2237
as de aire 74,65 V
8 88,2 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 74; 65 l
. e
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5439,9 | w17 7865 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
c Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 560°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
37,32 w3
6,65 35,07
74,65

/]




Aire y Gases de escape

bar | e

G tural % 0,00 0,0
as natura ———————— jmmmmm————-- o TiH .
1
1
Vapor de alta presién e ae e —
P P 1 m L 99,72 162,8 AP o 6,32 1539
. - v 3240 | Wil p o8 W5
Vapor de baja presion T . w ' BP 2
emperaaor
A X |
Agua \I |
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 c
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 g g 2 s S 2 s
2 = > 15} 2 > o
Qo a w K] Q w o
3 3 3 =
|
. 6,00 210,0
32,0 27,0 3
e ) 4,43
. 000 | 5800 Del otro HRSG
[ 3240 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
90,00 580,0 8,85
64,79 3 (]X
\ 80 MW 6,00 239,4
64,79 s4
Turbina de Compresor 6,00 235,9
as de aire 73,65 V
8 88,5 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 73' 65 l
. e
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5410,4 | w17 7365 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
6 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 580°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
36,82 w3
6,65 35,07
73,65

/]




Aire y Gases de escape

bar | e

G tural % 0,00 0,0
as natura ———————— jmmmmm————-- o TiH .
1
1
Vapor de alta presién e ae e —
P P 1 m L 99,72 162,8 AP o 6,32 1539
. - v 3205 | wil p 36.58 W5
Vapor de baja presion T . w ' BP 2
emperaaor
A X |
Agua \I |
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 c
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 g g 2 s S 2 s
2 = > 15} 2 > o
Qo a w K] Q w o
3 3 3 =
|
. 6,00 210,0
32,0 27,0 3
4,57 F1 4,53
. 000 | 5900 Del otro HRSG
[ 3205 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
90,00 590,0 9,07
64,10 3 (]X
\ 80 MW 6,00 246,5
64,10 s4
Turbina de Compresor 6,00 241,9
as de aire 73,16 V
8 88,7 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 73' 16 l
. e
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5396,0 | w17 7316 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
; Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 590°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
36,58 w3
6,65 35,07
73,16

/]




Aire y Gases de escape

bar | e

G tural % 0,00 0,0
as natura ———————— jmmmmm————-- o TiH .
1
1
Vapor de alta presién e ae e —
P P 1 m L 99,72 162,8 AP o 6,32 1539
- ) v T 3L71 | wil Y 3635 W5
Vapor de baja presion T . w ' BP 2
emperaaor
A X |
Agua \I |
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 g g 2 s S 2 s
2 = > 15} 2 > o
Qo a w K] Q w o
3 3 3 =
|
. 6,00 210,0
32,0 27,0 3
e ) 4,64
. 000 | 6000 Del otro HRSG
[ 3,71 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
90,00 600,0 9,28
63,41 3 (]X
\ 80 MW 6,00 2535
63,41 s4
Turbina de Compresor 6,00 247,9
as de aire 72,69 V
8 88,9 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 7z' 69 l
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna W’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5381,7 | w17 7269 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
8 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 600°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
36,35 w3
6,65 35,07
72,69

/]




Aire y Gases de escape

bar | e

G tural % 0,00 0,0
as natura ———————— jmmmmm————-- o TiH .
1
1
Vapor de alta presién e ae e —
P P 1 m L 99,72 162,8 AP o 6,32 1539
- ) v 73137 | wil Y 3611 W5
Vapor de baja presion T . w ' BP
emperaaor
A X |
Agua \I |
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 g g 2 s S 2 s
2 = > 15} 2 > o
Qo a w K] Q w o
3 3 3 =
|
. 6,00 210,0
32,0 27,0 3
e ) 4,74
. 000 | 6100 Del otro HRSG
[ 3137 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
90,00 610,0 9,48
62,75 3 (]X
\ 80 MW 6,00 260,6
62,75 s4
Turbina de Compresor 6,00 253,8
as de aire 72,23 V
8 89,0 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 7z' 23 l
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5367,6 | w17 7223 | w
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
9 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 610°C / BP: 6bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
6,65 70,0
R1
6,65 35,07
36,11 w3
6,65 35,07
72,23

/]




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

— —i—ss Al SR T 632 5.32 1539
. L. TTT T 38 w11 .
Vapor de baja presién | 328 / BP 369 | W5
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 5 = 5 .
g g : § ; 5 Z
1,004 617,0 < < B 2 S B g 1,004 95,0
208,0 G5 ks B 2 S S 2 5 2080 | G611
e 8 g < ¢ g g
o o o 3 S @ 3
o [] w Q i}
(%] (%] (%]
50 1 270 6,00 210,0
4,;7 =N 409 5 6,65 70,0
. 8000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3281 | s1
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
80,00 570,0 818
65,62 3 (]X
\ 80 MW 6,00 244,7
65,62 4
Turbina de Compresor 6,00 240,8
gas de aire 73,79 V
‘r/ 87,7 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 36,90 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 73,79
203,43 Gl 73,79 s9
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccibn de ingeniers Indlustri 200 00ss | 350
. . . 5438,4| w17 7379 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
10 Condiciones de operacion:
AP: 80bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

0
0,0 bar | C
Gas natural i jmmmmmmmm - _%_ 0,00 ;
0,0 w12

i Kg/s | Estado

1
- - | - -
Vapor de alta presién ! o8 nre . .
/8947 - BAP 6,32 : ,
Vapor de baja presidn \ 4 /| 5P 36,98 w5

1
Atemperador “ :
he 1
Agua 4 A * !
1
} T }
Agua de mar ! ! !
v 4 v v
5 5 = S .
5 g 5 S B 5 2
8 3 3 & 8 ] 2
1,004 617,0 S S g g § o E 1,004 95,0
2080 | &5 T s 2 5 8 2 S 2080 | G611
o o S s o S c
5 8 o 3 s & 3
Q Q w Q i
(%) (%] (%]
. 6,00 210,0
32,0 27,0
4,57 F1 421 > 6,65 70,0
. 8500 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3278 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
85,00 570,0 842
65,55 s3 (]X
\ 80 MW 6,00 2384
65,55 S4
Turbina de Compresor 6,00 235,1
gas de aire 73,97 V
,r/ 88,0 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 36,98 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 G2 Hacia el otro HRSG
. acla el otro
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 73,97
203,43 G1 73,97 9

Escuela Superior de

Ingenieria y Tecnologia

Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industriz 200

H iversid {
Nombre Ricardo Universidad .
de La Laguna m’_
Apellidos Regalado Delgado Condensador
0056 | 350

. . . 5431,4 W17 73,97 w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor l |

Condiciones de operacion:

1 AP: 85bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

0
0,0 bar | C
Gas natural i jmmmmmmmm - _%_ 0,00 ;
0,0 w12

i Kg/s | Estado

1
- - | - -
Vapor de alta presién ! 1053 nre . .
100,00 N T H BT BAP 6,32 i g
Vapor de baja presidn \ 4 g /| 5P 36,90 w5

1
Atemperador “ :
he 1
Agua 4 A * !
1
} T }
Agua de mar ! ! !
\4 v v A4
5 5 = S .
5 g 5 S B 5 2
8 3 3 & 8 ] 2
1,004 617,0 S < & g 5 © E 1,004 95,0
2080 | &5 T s 2 5 8 2 S 2080 | G611
o o S s o S c
5 8 o 3 s & 3
Q Q w Q i
(%) (%] (%]
. 6,00 210,0
32,0 27,0
4,57 F1 442 > 6,65 70,0
. 9500 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3274 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
95,00 570,0 8,83
65,48 s3 (]X
\ 80 MW 600 2269
65,48 S4
Turbina de Compresor 6,00 224,8
gas de aire 74,31 V
‘r/ 88,7 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,16 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 G2 Hacia el otro HRSG
. acla el otro
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 7431
203,43 G1 74,31 9

Escuela Superior de

Ingenieria y Tecnologia

Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industriz 200

H iversid {
Nombre Ricardo Universidad .
de La Laguna m’_
Apellidos Regalado Delgado Condensador
0056 | 350

. . . 5419,4 W17 74,31 w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor l |

Condiciones de operacion:

12 AP: 95bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0
w12 k
1

bar | e

Kg/s | Estado

1108 |~ T163,0 ~ 7 AP 532 6,32 153,9
. .. —@ TTT T 3,73 w11 .
Vapor de baja presién P 3 | / BP 3724 | W5
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; ; 5 2 g 5 :
1,004 617,0 < < B 2 5 B g 1,004 95,0
2080 | G5 o e g S 3 2 s 2080 | G611
v < S o g s S
e Q w o el ] S
o [] w Q i}
(%] (%] (%]
20 1 270 6,00 210,0
4,;7 =N 451 5 6,65 70,0
. 1000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3273 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
100,0 570,0 9,01
65,46 3 (]X
\ 80 MW 6,00 221,6
65,46 s4
Turbina de Compresor 6,00 220,2
gas de aire 74,48 V
‘r/ 88,9 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,24 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 20,0 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
1,000 20,0 0,06 35,0 7ane
203,43 Gl 74,48 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5414,2| w17 7848 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
13 Condiciones de operacion:
AP: 100bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0
w12 k
1

bar | e

Kg/s | Estado

1163 |~ "163,T 7 AP 532 6,32 153,9
. .. —@ TTT T 3,73 w11 .
Vapor de baja presién P 3 | / BP 3732 | WS
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; ; 5 2 g 5 :
1,004 617,0 < < B 2 5 B g 1,004 95,0
2080 | G5 o e g S 3 2 s 2080 | G611
v < S o g s S
e Q w o el ] S
o [] w Q i}
(%] (%] (%]
20 1 270 6,00 210,0
4,;7 =N 458 5 6,65 70,0
. 1050 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3273 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
105,0 570,0 917
65,47 3 (]X
\ 80 MW 6,00 216,6
65,47 s4
Turbina de Compresor 6,00 215,8
gas de aire 74,64 V
‘r/ 89,2 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,32 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 20,0 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
1,000 20,0 0,06 35,0 jade
203,43 Gl 74,64 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5409,4 | w17 7868 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
14 Condiciones de operacion:
AP: 105bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0
w12 k
1

bar | e

Kg/s | Estado

121,9 |~ 1637 T AP 532 6,32 153,9
. .. —@ =TT T 32,74 w11 .
Vapor de baja presién P 3 | / BP 3740 | W5
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; ; 5 2 g 5 :
1,004 617,0 < < B 2 5 B g 1,004 95,0
2080 | G5 o e g S 3 2 s 2080 | G611
v < S o g s S
e Q w o el ] S
o [] w Q i}
(%] (%] (%]
20 1 270 6,00 210,0
4,;7 =N 465 5 6,65 70,0
. 1100 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3274 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
110,0 570,0 931
65,48 3 (]X
\ 80 MW 6,00 211,9
65,48 s4
Turbina de Compresor 6,00 211,6
gas de aire 74,79 V
‘r/ 89,5 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,40 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 20,0 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
1,000 20,0 0,06 35,0 747
203,43 Gl 74,79 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5405,0| w17 7879 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
15 Condiciones de operacion:
AP: 110bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presién

0,00

0,0

bar | e

Kg/s | Estado

1
| - -
| 127,4 1633 AP 532 6,32 153,9
. .. v @ TTT T 3276 wiil . 37.47 W5
Vapor de baja presion ! /] BP ,
Atemperador “ :
A
Agua A Pl \I !
1
Agua de mar ! !
\4 A 4 v A
S 5 = 5 c
o ° = o ° = o
g g ] 2 g S 2
1,004 617,0 < c B 2 c B IN 1,004 95,0
208,0 G5 S g 2 s S 8 § 2080 | ol1
5 5 @ 3 5 @ 3
o Q w fe] w
(%] (%] (%]
: 6,00 210,0
32,0 27,0
4,57 F1 4r $5 6,65 70,0
. 1150 | 5700 Del otro HRSG 47,22 R1
[ 3276 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
115,0 570,0 9,43
65,52 s3 (]X
\ 80 MW 6,00 207,3
65,52 s4
Turbina de Compresor 6,00 207,6
gas de aire 74,95 V
¥ 89,7 MW
6,65 35,07
) ) 37,47 w3
. Turbina de Turbina de 4
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 20,0 Filtro
203,43 e Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
1,000 20,0 74,95
= 0,06 35,0
203,43 74,95 9
. e
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
5 ] - - 5400,8 | w17 7895 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
16 Condiciones de operacion:
AP: 115bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presién

0,00

0,0

bar | e

Kg/s | Estado

1
\ - -
I @ 20 {1 e 6,32 6,32 153,9
. .. v U7 o378 wiil . 37,55 W5
Vapor de baja presion /] BP ,
Atemperador “ :
A
Agua A Pl \I !
1
Agua de mar ! !
\4 A\ 4 v A
5 5 . 5 C
o ° = o ° = o
g g ] 2 g S 2
1,004 617,0 < c B 2 c B = 1,004 95,0
208,0 3 S g 2 s S 8 § 2080 | 611
5 5 @ 3 5 @ 3
[e] [o] w fe] w
(%] (%] (%]
: 6,00 210,0
32,0 27,0
4,57 F1 4 $5 6,65 70,0
. 1200 | 5700 Del otro HRSG 47,22 R1
[ 32,78 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2100
120,0 570,0 9,53
65,56 s3 (]X
\ 80 MW 6,00 203,0
65,56 s4
Turbina de Compresor 6,00 203,9
gas de aire 75,10 V
¥ 90,0 MW
6,65 35,07
) ) 37,55 w3
. Turbina de Turbina de ’
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0993 | 200 Filtro
203,43 e Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
1,000 | 20,0 75,10
= 0,06 35,0
203,43 75,10 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
5 ] - - 5396,8 | w17 7500 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
17 Condiciones de operacion:
AP: 120bar, 570°C / BP: 6bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. .. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presién 1 327 | / BP 3725 | W5
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
3 3 5 $ 3 5 5
1,004 617,0 = |5 B 2 c B g 1,004 95,0
2080 | G5 © T 2 s S 2 s 2080 | oll
5 5 e 8 5 e 8
3 8 3 -
20 1 270 6,00 170,0
45,7 F1' 4,50 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 1700
90,00 570,0 9,00
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 224,6
gas de aire 74,50 V
‘r/ 88,3 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,25 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 74,50
203,43 Gl 74,50 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna W’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 00ss | 350
. . . 5432,7| w17 7850 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
18 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 170°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. .. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presién 1 327 | / BP 3720 | W5
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
3 3 5 $ 3 5 5
1,004 617,0 = |5 B 2 c B g 1,004 95,0
2080 | G5 © T 2 s S 2 s 2080 | oll
5 5 e 8 5 e 8
3 8 3 -
20 1 270 6,00 180,0
4l5,7 |:1' 4,45 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 1800
90,00 570,0 8,90
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 226,0
gas de aire 74,41 V
‘r/ 88,3 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,20 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 a4
203,43 Gl 74,41 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna W’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 00ss | 350
. . . 5430,7 | w17 7841 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
19 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 180°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. .. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presién 1 327 | / BP 37,16 | W5
Atemperador “ :
Y
Agua A / ‘] |
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
3 3 5 $ 3 5 5
1,004 617,0 = |5 B 2 c B g 1,004 95,0
2080 | G5 © T 2 s S 2 s 2080 | oll
5 5 e 8 5 e 8
3 8 3 -
20 1 270 6,00 190,0
4,;7 =N 440 5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 1900
90,00 570,0 8,81
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 227,3
gas de aire 74,32 V
‘r/ 88,3 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,16 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 7432
203,43 Gl 74,32 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna W’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 00ss | 350
. . . 5428,7 | w17 7832 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
20 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 190°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. L. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presion - _ w : 32,75 | /| 5P 37,11 w5
emperaaor |
Y
Agua A Pl Y | GX
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; g 5 § 5 5 g
1,004 617,0 < < B 2 c B = 1,004 95,0
208,0 G5 ks B 2 S S 2 5 2080 | GIl
o o S s o S c
a S w S S o S
3 8 “ 3 -
20 1 270 6,00 200,0
45,7 |:1' 4,36 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2000
90,00 570,0 872
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 228,6
gas de aire 74,23 V
‘r/ 88,3 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,11 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 7423
203,43 Gl 74,23 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5426,9 | w17 7823 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
21 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 200°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. L. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presion - _ w : 32,75 | /| 5P 37,01 w5
emperaaor |
Y
Agua A Pl Y | GX
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; g 5 § 5 5 g
1,004 617,0 < < B 2 c B = 1,004 95,0
208,0 G5 ks g 2 S S 2 5 2080 | G611
o o S s o S c
a S w S S o S
3 8 “ 3 -
20 1 270 6,00 220,0
45,7 F1' 4,28 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2200
90,00 570,0 8,55
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 231,0
gas de aire 74,06 V
‘r/ 88,4 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 37,01 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 74,06
203,43 Gl 74,06 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 54233 | w17 7806 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
2 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 220°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. .. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presion - _ w : 32,75 | /| 5P 36,99 w5
emperaaor |
Y
Agua A Pl Y | GX
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; g 5 § 5 5 g
1,004 617,0 < < B 2 c B = 1,004 95,0
208,0 G5 ks B 2 S S 2 5 2080 | GIl
o o S s o S c
a S w S S o S
3 8 “ 3 -
20 1 270 6,00 230,0
4l5,7 |:1' 4,24 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 1900
90,00 570,0 847
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 232,1
gas de aire 73,98 V
‘r/ 88,4 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 36,99 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 73,98
203,43 Gl 73,98 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5421,6 | w17 7398 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
23 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 230°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. L. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presion - _ w : 32,75 | /| 5P 36,95 w5
emperaaor |
Y
Agua A Pl Y | GX
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; g 5 § 5 5 g
1,004 617,0 < < B 2 c B = 1,004 95,0
208,0 G5 ks g 2 S S 2 5 2080 | G611
o o S s o S c
a S w S S o S
3 8 “ 3 -
320 | 270 600 | 2400
45,7 F1' 4,20 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2400
90,00 570,0 839
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 233,3
gas de aire 73,90 V
‘r/ 88,4 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 36,95 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 73,90
203,43 Gl 73,90 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5419,9 | w17 7390 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
24 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 240°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

0 w12 1

bar | e

Kg/s | Estado

m 99,72 [~ T167,8 T ] AP 532 6,32 153,9
. .. | TTT T 3,7 w11 .
Vapor de baja presion - _ w : 32,75 | /| 5P 36,91 w5
emperaaor |
Y
Agua A Pl Y | GX
1
Agua de mar ! ! !
\4 A\ 4 v A4
5 S = 5 .
; g 5 § 5 5 g
1,004 617,0 < < B 2 c B = 1,004 95,0
208,0 G5 ks B 2 S S 2 5 2080 | GIl
o o S s o S c
a S w S S o S
3 8 “ 3 -
20 1 270 6,00 250,0
4l5,7 |:1' 4,16 S5 6,65 70,0
. 9000 | 5700 Del otro HRSG R1
| 3275 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 600 | 2500
90,00 570,0 832
65,51 3 (]X
\ 80 MW 6,00 232,4
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 234,4
gas de aire 73,82 V
‘r/ 88,4 MW
6,65 35,07
. Turbina de Turbina de 36,91 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine 665 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 73,82
203,43 Gl 73,82 59
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 0056 | 350
. . . 5418,2 | w17 7382 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
»5 Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 6bar, 250°C




Aire y Gases de escape

0
G tural % 0,00 0,0 bar | C
as natura ———————— jmmmmm————-- - TiH .
! ' i Kg/s | Estado
Vapor de alta presion S — ! 9972 I~ "1a75 "
. , , 421 138,5
—— (" Ne--- —W‘W BAP 2
Vapor de baja presién v [ / BP 3747 | W5
Atemperador :
A
1
Agua A , \] H
1
: . :
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 . 5 C
g ; 5 § g 5 :
1,004 617,0 5 < B 2 c B s 1,004 95,0
208,0 G5 S il 2 5 g 3 5 2080 | o611
g 2 g 5 2 g g
o o & 3 ] @ 3
[e] [o] w fe] w
(%] (%] (%]
. 4,00 210,0
32,0 27,0
4,57 F1 472 5 4,43 70,0
. 90,00 | 5700 Del otro HRSG R1
[ 32,75 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 400 | 2100
90,00 570,0 9,44
65,51 3 (]X
\ 80 MW 4,00 196,8
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 298,5
de aire S8
gas 74,95 /
"/ 88,3 MW
4,43 35,07
. Turbina de Turbina de 37,47 w3
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 G2 Hacia el otro HRSG
. acla el otro
A200 Steam Turbine 4,43 35,07
20,0
1,000 0,06 35,0 74,45
203,43 Gl 74,95 59

Escuela Superior de

Ingenieria y Tecnologia

Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 200

H iversid {
Nombre Ricardo Universidad .
de La Laguna m’_
Apellidos Regalado Delgado Condensador
0056 | 350

. . . 5506,0 W17 74,95 w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor l |

Condiciones de operacion:

26 AP: 90bar, 570°C / BP: 4bar, 210°C




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,

00

0,0

bar | e

99,72 |~ 71558 T 7]
m VRS | Wit BAP 5,26 iad 1468
Vapor de baja presién [ / BP 3726 | W5
Atemperador “ :
N 1
Agua A , \] H
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 S il 2 5 8 2 3
g g g 5 g d S
Qo a w 8 K] w 8
[e] [o] w fe] w
(%] (%] (%]
. 5,00 210,0
32,0 27,0 4,50 S5
4,57 F1 ,
. 000 | 5700 Del otro HRSG
[ 32,75 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 500 | 2100
90,00 570,0 9,01
65,51 3 (]X
\ 80 MW 5,00 216,1
65,51 s4
Turbina de Compresor 6,00 215,3
de aire
gas 74,52 y
/ 88,3 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1,000 20,0 350
203,43 G1 .
: iversidad
Nombre Ricardo QIWIV(ISlCc( o
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 00ss | 350
. . . 5461,5 | w17 7852 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor

27

Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 5bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0
208,0 G11
4,43 70,0
R1
5,54 35,06
37,26 w3
5,54 35,06

74,52




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,00

0,0

bar | e

99,72 |~ T165,0 T ] 7,37 147,7
. - =TT T35 fowil BAP W5
Vapor de baja presion [ /| 36,90
Atemperador “ :
N 1
Agua A , \] H
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 S il 2 5 8 2 3
g g g 5 g d S
Qo a w O K] w 8
[e] [o] w fe] w
(%] (%] (%]
. 7,00 210,0
32,0 27,0 415 S5
4,57 F1 ,
. 9000 | 5700 Del otro HRSG
[ 32,75 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 700 | 2100
90,00 570,0 830
65,51 3 (]X
\ 80 MW 7,00 246,8
65,51 s4
Turbina de Compresor 7,00 242,6
de aire
gas 73,81 V
/ 88,3 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 20,0 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1,000 20,0 350
203,43 Gl 59
: iversidad
Nombre Ricardo QIWIV(ISlCc( 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5394,2 | w17 738 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor

28

Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 7bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0

208,0 G11
70,0
R1

7,76 35,08
36,90 w3
7,76 35,08
73,81




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,

00

0,0

bar | e

99,72 |~ T1745 T
m iR T | W11 BAP 8,42 542 1656
Vapor de baja presién [ / BP 3675 | WS
Atemperador “ :
N 1
Agua A , \] H
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 S il 2 5 8 2 3
g g g 5 g d S
Qo a w 8 K] w 8
[e] [o] w fe] w
(%] (%] (%]
. 8,00 210,0
32,0 27,0 4,00 S5
4,57 F1 )
. 000 | 5700 Del otro HRSG
[ 32,75 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 800 | 2100
90,00 570,0 8,00
65,51 3 (]X
\ 80 MW 8,00 259,7
65,51 s4
Turbina de Compresor 8,00 254,2
de aire
gas 73,51 V
/ 88,2 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1,000 20,0 350
203,43 G1 .
: iversidad
Nombre Ricardo QIWIV(ISlCc( o
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 00ss | 350
. . . 5367,5 | w17 7351 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor

29

Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 8bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0

208,0 G11
70,0
R1

8,86 35,09
36,75 w3
8,86 35,09
73,51




Aire y Gases de escape

Gas natural

Vapor de alta presion

0,

00

0,0

bar | e

99,72 |~ 71796 T
m iR T | W11 BAP 9,47 247 1706
Vapor de baja presién [ / BP 3662 | WS
Atemperador “ :
N 1
Agua A , \] H
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 S il 2 5 8 2 3
g g g 5 g d S
Qo a w 8 K] w 8
[e] [o] w fe] w
(%] (%] (%]
. 9,00 210,0
32,0 27,0 3,86 S5
4,57 F1 ,
. 000 | 5700 Del otro HRSG
[ 32,75 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 900 | 2100
90,00 570,0 772
65,51 3 (]X
\ 80 MW 9,00 2714
65,51 s4
Turbina de Compresor 9,00 264,8
de aire
gas 73,23 V
/ 88,1 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
1,000 20,0 350
203,43 G1 .
: iversidad
Nombre Ricardo QIWIV(ISlCc( o
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado Condensador
Escuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Secci6n de Ingenieria Industria 200 00ss | 350
. . . 5343,8 | w17 7323 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor

30

Condiciones de operacion:
AP: 90bar, 570°C / BP: 9bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0

208,0 G11
70,0
R1

9,97 35,11
36,62 w3
4,43 35,11
73,23




Aire y Gasesde escape

Gas natural i

Vapor de alta presién

0,

00

0,0

bar | e

Vapor de baja presién [ / BP 3649 | WS
Atemperador “ :
Agua A Pl \I !
1
Agua de mar ! ! !
v A 4 v A4
5 5 5 5 C
E E S E] E S }gc
1,004 617,0 S g B 2 S B £
208,0 G5 S S 2 s 8 2 s
z 2 g S z Z S
3 3 - 3 =
|
. 10,00 210,0
32,0 27,0 3
4,57 F1 3,73
. 000 | 5700 Del otro HRSG
[ 32,75 | st
A 4 Del otro HRSG —— 3] 1000 | 2100
90,00 570,0 747
65,51 3 (]X
\ 80 MW 10,00 282,1
65,51 s4
Turbina de Compresor 10,00 274,5
as de aire 72,98 V
8 / 88,0 MW
. Turbina de Turbina de
6F.03 Gas Turbine alta presion baja presion
0,993 200 Filtro
203,43 62 . Hacia el otro HRSG
A200 Steam Turbine
L000 | 200 0,06 35,0
203,43 Gl 7z' 98 l
. T
Nombre Ricardo U»mvusxcmc. 70
de La Laguna m’—
Apellldos Regalado Delgado . Condensador
scuela Superior de
Ingenieria y Tecnologia
Fecha 10/09/2015 Seccion de Ingenieria Industria 20,0 0,056 | 35,0
. . . 5322,5 | w17 7298 | w1
Planon? Estudio de una planta de ciclo combinado gas-vapor
Condiciones de operacion:
31 o o
AP: 90bar, 570°C / BP: 10bar, 210°C

Kg/s | Estado

1,004 95,0

208,0 G11
11,08 70,0

R1

11,08 35,12
36,49 w3
11,08 35,12
72,98

/]




