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2 Memoria

2.1 ABSTRACT.

The document the reader has in front shows the study of a combined cycle plant, focusing on
their vapor cycle. With a set of commercial turbines selected, several modifications are made
in the vapor cycle looking for the best performance for the whole plant. These modifications
include turbine bleeding for regeneration, re-heating or double pressure boiler among them.
The study analyzes every modification on the combined cycle looking for optimal results on
every one. Then, every modification is compared to each other, choosing the option which

offers the larger net power output.

The properties of the working fluid for the chosen combined cycle configuration are used for
designing a low-pressure drop condenser. The importance of this equipment in a power plant is
discussed and is proven the direct relation between the pressure drop in the condenser and the
power produced by the vapor turbine. Thus, a further analysis of the condenser is made,
explaining different models and designs available and choosing an option that will be calculated

and design to offer the best performance with an optimal size.
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2.2 RESUMEN.

Este documento muestra un estudio de una central de ciclo combinado centrado en el ciclo de
vapor. Con un grupo de turbinas comerciales seleccionadas, se prueban varias modificaciones
del ciclo de vapor buscando la que maximice la potencia de la central. Se analizara como
afecta a la operacion del ciclo la eliminacion de las extracciones intermedias en la turbina, y la
inclusion del recalentamiento o de un segundo nivel de presion en la caldera de recuperacion.
El estudio analiza cada configuracion buscando los resultados 6ptimos de cada una para luego
compararlas entre si. La opcion que produzca mayor potencia neta sera la escogida como la

configuracion optima.

Las propiedades del fluido de trabajo para la configuracion 6ptima se usan para disefiar un
condensador que produzca unas pérdidas de carga reducidas. Se discute la importancia de este
equipo en una central de ciclo combinado y se prueba que existe una relacion directa entre las
pérdidas de carga y la potencia producida por la turbina de vapor. Por tanto, se realiza un
analisis mas profundo del condensador explicando diferentes modelos y disefios disponibles y
eligiendo uno que sera calculado y disefiado para ofrecer las menores pérdidas con un tamario

dptimo.
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2.3 OBJETO.

El objeto de este proyecto consiste en la realizacion del anélisis termodinamico de una central
de ciclo combinado gas-vapor. El estudio abarca modificaciones del ciclo simple que van desde
el uso de calderas de recuperacion de uno o dos niveles de presién hasta la inclusion de
modificaciones tipicas del ciclo de vapor como el uso de la regeneracion o las extracciones
intermedias en turbina de vapor para posteriormente realizar una comparativa de las distintas
disposiciones objetos de estudio y comprobar cémo afectan dichas modificaciones a la

operacion del ciclo.

Con los datos de la configuracion calculada que produzca mayor potencia neta, se selecciona
un condensador y se dimensiona mientras se realiza un estudio para producir unas pérdidas de

carga reducidas.
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2.4 ALCANCE.

Este trabajo analizard el funcionamiento energético de una central de ciclo combinado y
algunas de las diferentes modificaciones que pueden realizarse en él para maximizar la potencia
y/o el rendimiento energético del ciclo mientras se realiza una comparacion entre diferentes

configuraciones.

La configuracion del ciclo esté fijada como una configuracion 2x1, con dos turbinas de gas
idénticas y una de vapor; refrigerada con un fluido liquido. Se selecciona un conjunto de
turbinas de vapor y gas comerciales y se realizan los calculos para obtener los parametros
caracteristicos mas importantes como son la potencia generada, el rendimiento del ciclo o el
consumo especifico ademas de las propiedades de los fluidos que circulan por los diferentes
equipos. Se estudiaran diferentes configuraciones del ciclo combinado afiadiendo, eliminando
0 modificando equipos para después optimizar la potencia neta producida por dicha
configuracion vy, finalmente realizar un analisis comparativo de los ciclos optimizados
comprobando la viabilidad de cada opcion basandose en la informacion acumulada y en los

calculos realizados.

Se tendra en cuenta que existen determinadas limitaciones en los diferentes equipos como
presion, temperatura u otros factores. Ademas, para simplificar el estudio se idealizara la

operacion de algunos equipos o se asignaran valores tipicos de operacion.

De las modificaciones estudiadas, la que se considere mejor, ya sea por su alto rendimiento o
por su mayor potencia generada, es utilizada para dimensionar un condensador que permita la
transferencia completa de calor y que cumpla con las pérdidas de carga supuestas. El
dimensionado del condensador incluye la seleccion del tipo de intercambiador, los célculos
necesarios para su dimensionado y un estudio para buscar la configuracion que permita el menor
tamano posible para unas péerdidas de carga establecidas. Ademas se analizara el impacto de las

pérdidas de carga en el condensador en la potencia producida en por la turbina de vapor.
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No se realiza en este proyecto un analisis exergético del ciclo ni un estudio econémico del ciclo
o0 de sus elementos. Para comparar las diferentes disposiciones del ciclo Unicamente se tienen
en cuenta los valores termodinamicos. Tampoco se realizan planos de instalacion eléctrica ni
se hara una seleccién de las bombas que trabajen en el ciclo. El dimensionado de condensador
se centrard en el tamafio y no se estudiara su eficiencia térmica ni el impacto que tiene en las

dimensiones usar diferentes materiales de construccion.
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2.5 ANTECEDENTES.

La tecnologia del ciclo combinado nace de la union de un ciclo que usa una turbina de gas y un
ciclo que usa una turbina de vapor. Los ciclos combinados empezaron a en los afios cincuenta.
Ofrecian grandes ventajas ya que el combustible utilizado era el mismo que el de un ciclo de
gas normal solo que con un aporte extra de energia proveniente del ciclo de vapor. Haciendo
todo el ciclo més eficiente. Los ciclos combinados pueden operar con rendimientos del 50-60%

(Superiores a los de gas o vapor que alcanzan el 40%.)

Actualmente en Europa, la tecnologia del ciclo combinado se encuentra con un problema. El
coste de combustible de las centrales térmicas de carbdn, mas contaminante, es menor que en
las de ciclo combinado, que normalmente usa gas natural (aunque también puede usar diésel o
una mezcla de ambos combustibles). Esto reduce la competitividad del ciclo combinado de
turbina de gas CCGT.

En el afio 2008, un 56,54 % de la potencia instalada de la unién europea provenia del uso de
combustibles fosiles, y un 54,14 % de la energia generada provenia de dichas fuentes. Desde
2008 a 2014, en Europa se ha realizado un avance hacia el uso de las renovables, reduciendo el
peso de los combustibles fosiles en la generacion de energia. [1] Sin embargo, este proceso no
ha sido igual para cada tipo de central. Las centrales basadas en combustibles fésiles como el
carbon han sufrido una menor reduccion que las basadas en gas a pesar del mejor rendimiento

que ofrece el gas natural a la hora de producir electricidad.
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Electricity Generation, by FUel | 07| 5008 | 2009| 2010 2011 | 2012| 2013 2014
Solid Fuels (%) 20,14 | 26,56 | 25,51 | 24,64 | 25,80 | 27,32 | 26,78 25,34
Petroleum and Products (%) | 3,40| 3,20| 3,07| 2,58| 2,23| 2,24| 1,87| 1,80
Gases (%) 22,96 | 24,38 | 23,53 | 23,75 | 22,30 | 18,68 | 16,58 15,36
Nuclear (%) 27,64 (27,67 |27,75| 27,23 | 27,50 | 26,76 | 26,81 | 27,46
Renewables (%) 16,25| 17,56 19,47 | 21,10| 21,42 | 24,21| 27,19 29,18
Wastes non-RES + other (%) | 0,60| 0,63| 0,67| 0,70| 0,76| 0,78| 0,79] 0,85
Total 1 1] 1 1| 1 1| 1] 1

Tabla 1. Porcentaje de generacion de electricidad en la Unién Europea (28). [1]

Entre el 2010 y el 2015 se vivié un cambio en la produccién energética en EEUU y EU. Estados
Unidos comenzé a usar mas gas natural que carbon, lo cual produjo un impacto en el mercado
que redujo el precio del carbdn e hizo que Europa incrementara las importaciones desde Estados
Unidos y usase mas carbédn que gas natural. Este cambio, que ya se predijo seria temporal [2]

ha hecho que los ciclos combinados estén por detrés que el carbén.

United Kingdom Spain

=== Coal

— Coal, 5.A.
—---HNatural gas
=llatural gas, 5.A.

2010 2011 2012 2010 2011 2012

Gréfica 1. Energia generada en centrales alimentadas por carbon y gas natural en Reino Unido

y Espafia. [2]
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En las gréficas se observa la caida de la produccion energética basada en el gas natural entre
los afios 2010 y 2012.

El ejemplo de Espafia es mas radical ya que entre los afios 2008 y 2015 redujo la energia
generada por ciclos combinados de 93.20 TWh a 29,36 TWh mientras la potencia instalada

aumento entre esos afos.

Periodo 2008 | 2009 | 2010 | 2011 | 2012 | 2013 2014 2015

Carbon (TWh) 46,51 | 34,79 | 23,70 | 43,27 | 53,81 | 39,53 | 43,32 52,79

Ciclo Combinado
(TWh) 93,20 | 80,22 | 66,80 | 53,66 | 41,30 | 27,83 25,08 29,36

Tabla 2 Energia producida en Espafia mediante Ciclo Combinado y Centrales térmicas

alimentadas con carbon. [3] Ultima actualizacion 2016

2008 2009 2010 2011 2012 2013 2014 2015
Carbon 11,3 11,3 11,3 11,5 11,0 11,0 10,9 10,9

2 2 4 7 6 8 4 4
Ciclo 22.6 241 26,5 26,6 26,6 26,6 26,6 26,6
combinad 5 8 7 3 7 7 7 7

0]

Tabla 3. Potencia instalada (GW) en Espafia en para centrales de ciclo combinado y centrales
alimentadas con carbon. [3] Ultima actualizacion 2016

Y sin embargo, Reino Unido en el afio 2015 entrd en un punto de inflexién que hizo que volviera
a usar mas gas natural que carbon [4]. Esto indica que lo predicho en [2] era correcto y que
Europa volveria al uso del gas natural. Pero el precio del carbon puede hacer que se repita esta
situacion en el futuro, haciendo a las CCGT muy vulnerables a los cambios en el mercado. La
solucion puede encontrarse en conseguir que las CCGT admitan el uso de carbén como

combustible a través de un proceso de “gasificacion”. Este proceso reduce las emisiones
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contaminantes del carbon y permite que utilizar esta materia prima para alimentar turbinas de

gas al convertirla en un gas sintético. [5]

HITROGEN

"

MAIN AR

DAYGER

COMPRESSOR
SEPARATION &L.EE,{';
[IID ﬁﬂﬂ
- -
\ GENERATOR
COMBUSTION
e i ' TURBINE
FUEL PROCESS [ |

(COAL, PETROLELM STEAM

COKE, CO-FIRE BIOMASS,

CO-FIRE WASTES) n |
E{IﬂullST HERT
COVE

HEAT RE GENERATOR

STEAM GEHER.#TCIR STEAM TURBINE

llustracion-2-1. Proceso de central IGCC. [6]

Con estos datos en mano, se puede afirmar que la tecnologia de ciclo combinado tiene mucho
potencial hoy en dia y que, si se sigue trabajando en esta tecnologia, en un futuro desbancara

completamente a las centrales que basan su funcionamiento en un solo ciclo Rankine.

Por ello en este documento se realiza un estudio de un ciclo combinado en el que se optimizaran
las presiones de trabajo del ciclo para obtener la maxima potencia para unas condiciones
establecidas.
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2.6 INTRODUCCION AL CICLO COMBINADO.

“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
maés usuales. El Ciclo Combinado gas-vapor es la conjuncién de dos ciclos termodindmicos
individuales, uno que opera a alta temperatura (ciclo de gas) y otro que opera a medias y bajas
temperaturas (ciclo Rankine). El rendimiento del ciclo combinado depende del rendimiento de

cada ciclo por separado y de la transferencia de calor entre ambos.” [7]

T i— 1.000 °C - 1.400 °C

- — 600 °C
» 425 °C - 565 °C

40 °C

15:2C

S (agua)

-4 = — s
S (aire)

llustracién 2-2. Diagrama T-s de un ciclo combinado gas-vapor. [7]

2.6.1 Ciclo Brayton ideal de aire estandar.

“Las turbinas de gas pueden operar como sistemas abiertos o cerrados. EI modo abierto es el

mas comun. Es un sistema en el que el aire atmosférico entra continuamente al compresor donde
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se comprime hasta alta presion. El aire entra entonces en la cdmara de combustion, o combustor,

donde se mezcla con el combustible y se produce la combustion que da lugar a los productos

de combustion a elevada temperatura. Los productos de combustion se expanden en la turbina

y a continuacion se descargan al ambiente. Parte de la potencia desarrollada en la turbina se

utiliza en el compresor y la restante se utiliza para generar electricidad.” [8]

Combustible

Céamara de
combustion
Compresor [ | Turbina >
s Trabajo
— neto
Aire Productos

llustracién 2-3.Turbina simple de gas. Abierta (izquierda) y cerrada (derecha). [8].

P

llustracién 2-4. Diagramas P-v y T-s de un ciclo Brayton. [8].
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2.6.2 Ciclo Rankine sin irreversibilidades.

En un ciclo Rankine sin irreversibilidades no existen pérdidas de presion por rozamiento en la
caldera y el condensador y los procesos de la turbina y la bomba son isoentropicos. En un ciclo
Rankine ideal el fluido sufre la siguiente serie de procesos internamente reversibles:

- Proceso 1-2: Expansion isoentropica del fluido de trabajo a través de la turbina desde
vapor saturado en el estado 1 hasta la presion del condensador.

- Proceso 2-3: Transferencia de calor desde el fluido de trabajo que atraviesa el
condensador a presion constante siendo liquido saturado en el estado 3.

- Proceso 3-4: Compresion Isoentrdpica en la bomba hasta el estado 4 dentro de la zona
de liquido.

- Proceso 4-1: Transferencia de calor hacia el fluido de trabajo que circula a presién

constante a través de la caldera, completandose el ciclo. [8]

S 1
i
|
I
[ : :
[ ‘ 0,
[
I lhg——— Agua de

Bomba — !

= ‘ refrigeracion
T 2

¢ ( \] Y ~——— Condensador
4 i

A

3
1 W

llustracién 2-5.Ciclo de vapor. [8]
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[lustracién 2-6. Diagrama T-s de un ciclo Rankine idealizado (1-2-3-4-a-1).El diagrama para
el ciclo con vapor sobrecalentado a la entrada de la turbina es el 1"-2°-3-4-a-1. [8]

2.6.3 Configuraciones béasicas empleadas.

La disposicion relativa de los ejes de la turbina de gas y de la turbina de vapor segun se

encuentren alineados o no, hacen que puedan clasificarse en monoejes o multiejes.

En los casos de la configuracion monoeje, las turbinas de gas y de vapor transfieren la potencia
al mismo eje. Puede colocarse el generador en un extremo o en medio de ambas turbinas para
en el caso de que la turbina de vapor no esté operativa se pueda producir potencia con la turbina

de gas.

En el caso de las configuraciones multieje cada turbina produce potencia en un eje distinto. [7]

Estudio y optimizacion.... 15



Il. Memoria Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

ustion o
ransformado
e tal
ELECTRICIDAD GAS NATURAL i errupto ¢ I
- o —— Turbing de gas e
L

Transformador

7|7 |

| ‘ L ®
Generador - 3
Turbina de gas l

urbina de vapor
Condensador I i Generador B LP n HP
ondens

3

-
b 4

llustracién 2-7. Ciclo combinado en configuracidon 1x1 monoeje con generador en el extremo
del eje (izquierda) y ciclo combinado con configuracién 1x1 multieje (derecha). [7]

Otro tipo de configuracion es la configuracion 2x1 6 3x1 donde 2 o 3 turbinas de gas

respectivamente alimentan una turbina de vapor tal y como se muestra en la ilustracién 14. [7]

Ventajas de la configuracion2x1:

e Menor coste de inversion que 2 monoejes de la misma potencia.

e Mayor flexibilidad de operacion al posibilitar el funcionamiento con una turbina de gas
y una turbina de vapor y arrancar de forma rapida la segunda turbina.

e Mejor rendimiento a cargas parciales, y especialmente a partir del 50% de carga, al
poder reducir la potencia en s6lo una de las turbinas de gas.

e Facil acceso para el mantenimiento de los generadores.

e No es necesaria caldera auxiliar
Inconvenientes:

e La averia de la turbina de vapor deja fuera de servicio todo el ciclo combinado si no se

dispone de by-pass de gases en la turbina de gas.
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llustracion 2-8.Ciclo combinado gas-vapor en configuracion 2x1. [7]

2.7 CICLOS COMBINADOS. DESCRIPCION DE LA CONFIGURACION.

La configuracion del ciclo combinado objeto de estudio es 2x1; dos turbinas de gas gemelas y
una de vapor. Los gases de escape de la turbina de gas se dirigen a la caldera de recuperacién
donde se realiza el intercambio de calor entre el flujo de gases y el de vapor que alimenta la

turbina de vapor.

En este apartado se describe la disposicion de los distintos equipos que conforman el ciclo
combinado. La turbina de vapor es Unica para todos los ciclos. El ciclo de vapor y la caldera

de recuperacion se someten a modificaciones en busca de la optimizacion del ciclo.

Se realizara el estudio de los ciclos con uno y dos niveles de presion en la caldera de
recuperacion y los efectos que tienen sobre los ciclos combinados modificaciones como la

regeneracion o los recalentamientos intermedios en la turbina de vapor.
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Los valores de operacién obtenidos en la turbina de gas son comunes para todos los ciclos. Pese
a que las pérdidas de presion para las distintas calderas de recuperacion varian, se supone unas

pérdidas comunes para todas. De esta forma se simplifica el estudio de los ciclos.

€, 9

Para designar a los equipos en el esquema se utiliza la referencia “E.x” donde “x” se
corresponde con un nimero que se asignara a cada equipo. Los flujos asociados al ciclo de gas
se designaran por letras mayusculas, los flujos del vapor por nimeros (a excepcion de la
extraccion que se designa por la letra “y”) y los flujos del refrigerante con las letras minusculas

[IP%2) [1PS3)

e” para la entrada y “s” para la salida.

En la ilustracion 2-9 se muestra el esquema de la turbina de gas comun para todos los ciclos.
Los gases de escape de la turbina de gas (estado D) se dirigen a la caldera de recuperacion
donde se intercambia el calor con el flujo de vapor. Hay que tener en cuenta que son dos las
turbinas de gas que alimentan la caldera. En el apartado 4 se muestra de manera clara la

configuracion de las distintas disposiciones del ciclo combinado.

E.1 GN

—>

Q' C/ WeEe 1
\

A D |
A\

llustracion 2-9. Esquema de la turbina de gas. Fuente: elaboracion propia.

18 Estudio y optimizacion...



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I.Memoria

2.7.1 Descripcién del ciclo combinado de un nivel de presién en la caldera de

recuperacion.
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llustracién 2-10. Esquema de la caldera de recuperacion-ciclo de vapor del ciclo combinado de
un nivel de presion en la caldera. Fuente: elaboracidn propia.

Es el ciclo més simple. La disposicion de los equipos dentro del ciclo es muy parecida a la

disposicion del ciclo idealizado a excepcion de la inclusion del desgasificador.

A continuacién se enumeran los equipos del ciclo y se definen los estados que nos van a permitir

estudiar el comportamiento del fluido a lo largo del ciclo.

Equipos [7, 8]:

- E.1. Conjunto turbina de gas (TG):
e E1.1. Compresor.
e E1.2. Camara de combustion (CC).
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e E1.3 Turbina de gas.
E.2 Caldera de Recuperacion (CR): la caldera de recuperacion es la mas simple y consta
de las partes y el calderin que se han especificado en el “Apartado de equipos”.

e E2.1. Sobrecalentador (SC).

e E2.2. Evaporador (EVAP).

e E2.3. Economizador (ECON).
E.3. Calderin.
E.4. Turbina de Vapor: turbina de vapor de dos etapas con extraccion intermedia. Esta
extraccion va a alimentar al desgasificador presurizado, equipo que se encarga de
eliminar los gases no solubles del flujo de agua.

e E4.1 Etapa de alta presion.

e E.4.2 Etapa de baja presion.
E.5. Condensador: recibe la mezcla bifasica saliente de la turbina de vapor con un alto
contenido en vapor. En este equipo se encarga de condensar el fluido de trabajo para su
posterior impulsion a altas presiones mediante labomba. La refrigeracion se lleva a cabo
gracias a un flujo de refrigeracion de agua salada externo al ciclo de vapor.
E.6. Desgasificador: En este caso se utiliza un desgasificador presurizado, que opera
con una presion de extraccion en turbina de entre 5y 10 bar.
E.7. Bomba de baja presion (BBP): impulsa el condensado a la salida del condensador
desde la presion de condensacion hasta la presion de entrada al desgasificador
presurizado.
E.8. Bomba de media presion (BMP): impulsa el fluido desde la presién del
desgasificador presurizado hasta la presion hasta la presion de entrada al economizador.
Sera la presion de mayor consumo de la instalacién por el importante salto de presiones
que debe realizar.
E.9. Bomba de alta presion (BAP): esta bomba es la encargada de compensar las
pérdidas de carga existentes en el evaporador de manera que todos los flujos entren a la

misma presion al calderin.
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2.7.2 Descripcion del ciclo combinado de un nivel de presion en la caldera de

recuperacion con recalentamiento intermedio paralelo al sobrecalentador.
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llustracion 2-11.Esquema de la caldera-ciclo de vapor de la instalacion de un nivel de presion
con recalentamiento paralelo al sobrecalentador. Fuente: elaboracion propia.

Se incorpora al ciclo simple un recalentamiento intermedio en la turbina de vapor. El
recalentamiento se va a realizar paralelo al sobrecalentador de la caldera de recuperacién con
el objetivo de conseguir un flujo recalentado con la mayor energia posible. Ademas, con esta
modificacion se eliminan los posibles problemas que puedan existir con el titulo del vapor en

los alabes finales de la turbina de vapor.
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El recalentamiento, sin embargo, produce una disminucion de la produccion de vapor pues la
cantidad de vapor generado depende de la cantidad de calor intercambiado en la zona del

evaporador-sobrecalentador.

Esta transferencia viene definida por la temperatura de los gases de escape en la zona de entrada
del vapor al evaporador que se determina como la temperatura de saturacion del calderin (a la
presion del calderin) menos el Pinch Point, apartado 3.1.5.6. Esto significa que a altas presiones
del vapor, la temperatura es mayor y, por tanto, el calor que puede ser extraido de los gases de
escape es menor. A bajas presiones disminuye dicha temperatura y se generan mayores

cantidades de vapor.

Se elimina el desgasificador presurizado y con ello la extraccion intermedia de la turbina de
vapor que lo alimenta. Se coloca un condensador de vacio que realiza la labor de airear el flujo

ademas de condensar el fluido de trabajo.

En el siguiente esquema se muestra la disposicion de los equipos en el ciclo y los estados que

van a permitir conocer las propiedades del fluido de trabajo antes y después de cada proceso.

Equipos [7, 8]:

- E.1. Conjunto turbina de gas

e E1.1. Compresor

e E1.2. Camara de combustién

e E1.3 Turbina de gas
- E.1. Caldera de Recuperacion: aparece una parte nueva, el recalentamiento a altas

temperaturas.

e E2.1. Sobrecalentador

e E2.2. Evaporador

e E2.3. Economizador

e E2.4. Recalentamiento intermedio paralelo al sobrecalentador.
- E.3. Calderin
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- E.4. Turbina de Vapor: turbina de vapor de dos etapas. La primera etapa (etapa de alta
presion) abarca desde la entrada hasta el recalentamiento y la etapa de baja presion desde
la inyeccion del recalentamiento hasta la salida del fluido de trabajo hacia el
condensador.

- E.5. Condensador de vacio. Con la eliminacion del desgasificador presurizado la tarea
de airear el flujo de alimentacion recae en el condensador de vacio. [9,10]

- E.6. Bomba de baja presion (BBP): impulsa el condensado a la salida del condensador
desde la presion de condensacion hasta la presion del economizador. Realizando el
trabajo de la bomba de media presion que ahora es eliminada del ciclo.

- E.7. Bomba de alta presion (BAP): compensa las pérdidas de carga existentes en el

evaporador.

Estudio y optimizacion.... 23



Il. Memoria Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

2.7.3 Descripcion del ciclo combinado de un nivel de presion en la caldera de

recuperacion con recalentamiento intermedio paralelo al economizador.
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llustracion 2-12. Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de un nivel de
presion en caldera con recalentamiento paralelo al economizador. Fuente: elaboracion propia.

El recalentamiento se coloca paralelo al economizador de la caldera de recuperacion. De esta
manera se obtiene un flujo de trabajo a menor temperatura que con el recalentamiento en la
zona del sobrecalentador, que produce vapor a mayores temperaturas. Pero el recalentamiento

en la zona del economizador no reduce el caudal producido.

Pese a que no se ha encontrado informacion respecto a esta disposicion, se propone el estudio
de esta modificacion del ciclo de vapor pues el aumento de la produccion de vapor hace muy

interesante un contraste entre los efectos de la colocacién del recalentamiento en la caldera.
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La temperatura del vapor recalentado en ningin momento supera las temperaturas de los gases
de escape en contacto con ellas. Es decir, la temperatura méxima del vapor recalentado es menor
que la temperatura de los gases de escape despues de haber cedido calor al sobrecalentador y

evaporador.

Equipos [7,8]:

- E.1. Conjunto turbina de gas
e E1.1. Compresor
e E1.2. Cadmara de combustion
e E1.3 Turbina de gas
- E.2. Caldera de Recuperacion: aparece una parte nueva, el recalentamiento a altas
temperaturas.
e E2.1. Sobrecalentador
e E2.2. Evaporador
e E2.3. Economizador
e E2.4. Recalentamiento intermedio paralelo al economizador.
- E.3. Calderin
- E.4. Turbina de Vapor: turbina de vapor de dos etapas.
- E.3. Condensador de vacio.
- E.5. Bomba de baja presion (BBP): impulsa el condensado a la salida del condensador
desde la presion de condensacion hasta la presion hasta la presion del economizador.
- E.7. Bomba de alta presion (BAP): compensa las pérdidas de carga existentes en el

evaporador.
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2.7.4 Descripcion del ciclo combinado de dos niveles presiones en la caldera de

recuperacion.

, ES
¥
T . r‘" Wes
. : S
EZ
- L
¢
i
| . E7 T,
i } E3
Him — =
L b I E.ff 'I'_._
10
0 y 1143 8 <+ E.g
e || E11 ]
E |
3] T Fe
ou 1 c N
i
¢ | = WE.E
54
L
EQ'\
; Wes
i
EZ3
lp EAl

llustracion 2-13. Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de dos niveles de
presion en la caldera de recuperacion. Fuente: elaboracion propia.
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El segundo nivel de presion se incorpora en la caldera con el objetivo de aumentar la cantidad
de calor transferido entre el flujo de gases de la combustién de la turbina de gas vy el flujo del
ciclo de vapor. También se busca mejorar el rendimiento del ciclo termodindmico, esto es,
reducir pérdidas en el acoplamiento del ciclo de gas y el Rankine. Este segundo nivel se
encuentra a baja presion (si se compara con la presion del circuito de alta) con el objetivo de

aprovechar el calor sensible de los gases de la combustion a baja temperatura.

Si se compara con su homélogo de una presion, se va a generar un mayor caudal de vapor
gracias a la inclusion del segundo nivel de presién. La cantidad de generacion de vapor en el
nivel de baja es una fraccion del de alta pero marca una diferencia notable en la produccién de

potencia respecto al ciclo de un nivel de presion en caldera.

Ademas, el aumento del aprovechamiento de calor del flujo de gases de escape y del vapor
generado conlleva una diminucién de la temperatura de los gases de escape de la caldera de

recuperacion.

Como se muestra en el esquema de la instalacion, ilustracion 2-13, se hace uso de un

desgasificador presurizado alimentado de una extraccion intermedia en la turbina.

Las distintas partes que componen la caldera se colocan de manera que se asegura una optima
produccion de vapor y transferencia de calor entre los flujos. Por ello, se realiza un solape
parcial de los economizadores. Se realiza una extraccion del economizador de alta a una
temperatura determinada y se reintroduce en la caldera en paralelo al economizador de baja
presién. La temperatura a la que se realiza dicha extraccion (extraccion del economizador de
alta paralelo al economizador de baja presion y reinyeccion en la caldera por encima del

sobrecalentador de baja presion) se define como la maxima posible en ese punto.
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Se busca calentar el agua del nivel de alta presién lo maximo posible sin interferir en la zona
de intercambio de calor del evaporador-sobrecalentador del nivel de baja presion que es donde
la cantidad de calor intercambiado marca la produccidn de vapor en el nivel de baja. Este efecto

se demostrara en el apartado 3.2.2.1.
Equipos [7,8]:

- E.1. Conjunto turbina de gas
e E1.1. Compresor
e E1.2. Camara de combustion
e E1.3 Turbina de gas
- E.1. Caldera de Recuperacion (CR): aparece el segundo nivel de presién que fisicamente
se divide en las mismas partes que el nivel de alta.
o EL. Nivel de alta presion (NAP) compuesto por:
e E1.1.1. Sobrecalentador de alta presion (SCap)
e E1.1.2. Evaporador de alta presion (EVAPap)
e E1.1.3. Economizador de alta presion (ECONap)
e E1.1.4. Calderin de alta presion (CALDap)
o EZL1.2 Nivel de baja presion (NBP) compuesto por:
e E1.2.1. Sobrecalentador de baja presion (SCgp)
e E1.2.2. Evaporador de baja presion (EVAPEgp)
e E1.2.3. Economizador de baja presion (ECONgp
- E.3. Calderin del nivel de alta presion. (CALDap)
- E.4. Calderin del nivel de alta presion. (CALDgp)
- E.5. Turbina de Vapor (TV): turbina de vapor de tres etapas.
e E.5.1. Turbina de alta presion (TAP): La etapa de alta presion abarca desde la
entrada del nivel de alta presion hasta la inyeccion del nivel de baja presion.
e E.5.2. Turbina de media presion (TMP): abarca desde la inyeccién del nivel de baja
presidn hasta la extraccién intermedia que alimenta el desgasificador.
e E.5.3. Turbina de baja presion (TBP): va desde la extraccion intermedia que
alimenta el desgasificador hasta la salida al condensador.
- E.6. Condensador presurizado.
- E.7. Desgasificador: En este caso se utiliza un desgasificador presurizado, que opera

con una presion de extraccion en turbina de entre 5y 10 bar.
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E.8. Bomba de baja presion (BBP): impulsa el fluido de desde la presion de
condensacion hasta la presion del desgasificador.

Bomba de media presion (BMP): impulsa el fluido desde la presién del desgasificador
hasta la presion hasta la presion del economizador. Seré la presion de mayor consumo
de la instalacion por el importante salto de presiones que debe realizar. Hay dos bombas
de media presion, una impulsa el fluido hasta la presion del nivel de alta y otra hasta la
presion del nivel de baja.

e E.9 Bomba de media presion del nivel de alta presion (BMPnap)

e E.10 Bomba de media presion del nivel de baja presion (BMPngp)

Bomba de alta presion (BAP): esta bomba es la encargada de compensar las pérdidas de
carga existentes en el evaporador de manera que todos los flujos entren a la misma
presion al calderin. También hay dos, una para el nivel de alta presion y otra para el de
baja.

e E.11 Bomba de alta presion del nivel de alta presion (BAPnap)

e E.12 Bomba de alta presion del nivel de baja presion (BAPngp).
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2.7.5 Descripcion del ciclo combinado de dos niveles de presion en la caldera de

recuperacion sin desgasificador.
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llustracién 2-14 Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de dos niveles de
presion en la caldera de recuperacion sin extraccion intermedia en la turbina de vapor. Fuente:
elaboracion propia.

El criterio que se sigue para la eliminacion del desgasificador es el mismo que en el caso de un
nivel de presion en la caldera. Ahora, todo el caudal producido por los circuitos de alta y baja

presion atraviesa la turbina aumentandose la cantidad de energia absorbida del vapor.
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Ademas, se consigue un mayor aprovechamiento del calor de los gases de escape al eliminar el
desgasificador y disminuir la temperatura de entrada del fluido de trabajo (vapor) a la caldera

y, por tanto, disminuye la temperatura de salida de los gases de escape.

Al eliminar el desgasificador, no es necesario la bomba de media presion. Su trabajo lo realizan

las bombas de baja presion.

Equipos [7,8]:

- E.1. Conjunto turbina de gas
e E1.1. Compresor
e E1.2. Camara de combustion
e E1.3 Turbina de gas
- E.1. Caldera de Recuperacion (CR): aparece el segundo nivel de presion que fisicamente
se divide en las mismas partes que el nivel de alta.
o EX. Nivel de alta presion (NAP) compuesto por:
e E1.1.1. Sobrecalentador de alta presion (SCap)
e E1.1.2. Evaporador de alta presion (EVAPap)
e E1.1.3. Economizador de alta presion (ECONap)
e E1.1.4. Calderin de alta presion (CALDap)
o EL.2 Nivel de baja presion (NBP) compuesto por:
e E1.2.1. Sobrecalentador de baja presion (SCgp)
e E1.2.2. Evaporador de baja presion (EVAPgp)
e E1.2.3. Economizador de baja presion (ECONgp
- E.3. Calderin del nivel de alta presion. (CALDap)
- E.4. Calderin del nivel de alta presion. (CALDgp)
- E.5. Turbina de Vapor (TV): turbina de vapor de dos etapas.
e E.5.1. Turbina de alta presion (TAP): La etapa de alta presién abarca desde la
entrada del nivel de alta presion hasta la inyeccion del nivel de baja presion..
e E.5.2. Turbina de baja presion (TBP): va desde la inyeccion del nivel de baja presion

hasta la salida al condensador.
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32

E.6. Condensador de vacio. Similar al que se utilizé para el caso de una presion en la
caldera.

Bomba de baja presion (BBP): impulsa el fluido de desde la presion de condensacion
hasta la presion de caldera.

e E.8 Bomba de baja presion del nivel de alta presién (BBPnar)

e E.9 Bomba de baja presion del nivel de baja presion (BBPngp)

Bomba de alta presion (BAP).

e E.10Bomba de alta presion del nivel de alta presion (BAPnap)

e E.11Bomba de alta presion del nivel de baja presion (BAPngp)
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2.8 EQUIPO SELECCIONADOS PARA EL CICLO COMBINADO.

En este apartado se definen las turbinas de gas y vapor y, el combustible con el que va a operar

el ciclo combinado objeto de estudio.

2.8.1 Turbina de gas.

Se definen dos turbina gemelas SGT-800 de la compafia Siemens para el ciclo. Cada una
produce una potencia de 50,5 MW en condiciones ISO y esta recomendada para la instalacion
en ciclos combinados por sus altos rendimientos. [11]

[lustracion 2-15. Turbina de Gas
SGT-800. Siemens. [11]
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SGT-2800
for power generation!

Simple Cycle?!
Fower output
Frequency
Electrical efficiency
Heat rate

Turbine speed
Compressor pressure ratio
Exhaust gas flow

Exhaust gas temperature
MO, emissions®

Combined Cycle
SCC-800 2x14

Met Plant Output
Met Plant Efficiency
Met Plant Heat Rate

47.5 MW Version

47 .5 MWie)
50/60 Hz
37T %

8,547 kJWh
(9,048 Blu/kWh})

6,608 rpm
20.1:1

132.8 ko/s
292.8 lb/s)

541°C
(1,007°F)

= 15 ppmV

135.4 MW(e)
54.7 %

6,583 kJkWh
(6,239 Blu/kWh})
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50.5 MW Version

50.5 MW(e)
50/60 Hz
383 %

8,389 kKJKWh
(8,899 Btul\Wh)

G,608 rpm
21.0:1

1342 kafs
(295.8 Ibis)

553°C
(1,027°F)

= 15 ppmV

143.6 MW(e)
554 %

6,494 KJWh
(6,155 Btulk\Wh)

53.0 MW Version

53.0 MW(e)
50/60 Hz
39.0 %

8,231 kKJKWh
(8,749 BtuliWh)

6,608 rpm
21.4:1

137.2 kafs
(302.5 Ib/s)

551°C
(1,024°F)

= 15 ppmV

149.9 MWie)
56.2 %

6,406 kJWh
(6,072 BtulkWh)

llustracién 2-16. Datos de operacién de la turbina SGT-800. [11]

2.8.1.1 Combustible.

La turbina SGT-800 puede ser alimentada por gas natural, combustible liquido o una mezcla
(dual fuel). [11]

e Gas natural.

El gas natural constituye una importante fuente de energia fosil liberada por su combustion. Es
una mezcla de hidrocarburos gaseosos ligeros que se extrae, bien sea de yacimientos
independientes (gas libre), o junto a yacimientos petroliferos o de carbon (gas asociado a otros
hidrocarburos gases y liquidos peligrosos). El gas natural, compuesto principalmente

de metano, se puede comprimir a liquido asi que su transporte no entrafia mayores problemas.
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A pesar de que tiene un punto de inflamacion mucho mas bajo que los combustibles como la
gasolina, es de muchas maneras mas seguro debido a su mayor temperatura de auto ignicion y

su baja densidad, lo que provoca que se disipe cuando se libera en el aire.

La combustion del gas natural produce menos gases de efecto invernadero que otros
combustibles fdsiles como los derivados del petroleo y especialmente que el carbon. Ademas
es un combustible que se quema de forma mas limpia, eficiente y segura, no produce dioxido

de azufre (causante de la lluvia acida) ni particulas solidas.

e Diésel.

El gasoleo o diésel, también denominado gasoil, es un hidrocarburo liquido compuesto
fundamentalmente por parafinas y utilizado principalmente como combustible en calefaccién y

en motores diésel.

El punto de ebullicion del gaséleo se encuentra entre 180-360 °C por lo que se puede manejar

y transportar relativamente facil.

e Dual Fuel.

El fuel mixto o dual fuel es una mezcla de diésel y gas natural y posee unas propiedades

intermedias de ambos combustibles.

Tras evaluar los combustibles, el elegido es el gas natural, al ser el mas limpio y respetuoso con
el medio ambiente, su alta temperatura de auto ignicion y baja densidad lo hacen un combustible

seguro. Ademas, la baja proporcion (casi nula) de compuestos corrosivos tras su combustion
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permiten utilizarlo en ciclos combinados sin necesidad de preparar los materiales de la caldera

para resistir a condensados corrosivos al reducir la temperatura de los gases de escape. [12]

2.8.1.1.1 Propiedades del gas natural.

Se selecciona un gas natural con una composicion tipica. El gas natural elegido es un gas
comercializado por la compaifiia “GAS NATURAL FENOSA”. Se adjuntan los constituyentes

del gas y sus proporciones:

Constituyente Formula quimica Composicion en
volumen (%)

Metano CHa 81,86%
Etano C2Hs 11,61%
Propano CsHs 1,92%
Butano C4H1o 0,45%
Nitrogeno N2 0,90%
Dioxido de carbono CO2 3,18%

Tabla 4. Composicidn del gas natural. [13] Fuente: elaboracién propia.

2.8.2 Turbina de vapor.

La turbina de vapor seleccionada para el ciclo es la SST-700 de Siemens. Esta turbina esta

indicada para trabajar en ciclo combinado con la SGT-800 que hemos elegido.
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SST-7T00 steam turbine series

Power output up to 175 MW

Turhine speed 3,000 t0 13,200 rpm

Inlet_ste_am_pressure (including reheat up to 165 bar

application)

Inlet_ste_am_temperature (including reheat up to 585°C

application)

Bleed up to 120 bar

Controlled extraction Pressure: up to 40 bar; temperature: up to 415°C
Back pressure: up to 40 bar; condensing: up to

Exhaust steam 0.6 bar; district heating: up to 3 bar; exhaust area:
1.7t0 11 m*

llustracion 2-17.Turbina SST-700. Datos de operacion [14]

La configuracion elegida (2 SGT-800 x 1 SST-700) se encuentra implantada en la central de
ciclo combinado de Riga, Letonia. La central de Riga posee un ciclo combinado cogenerativo,
es decir, se obtiene energia eléctrica y calorifica. Se producen 144MW eléctricos y 142 MW de

calor con un 87% de eficiencia. [15]

Obviamente no se pueden comparar las eficiencias de la planta de ciclo combinado objeto de
estudio con una planta cogenerativa que produce calor, pero si nos sirven de referencia los

144MWe desarrollados por la instalacion.

Ademas, la pagina oficial de Siemens informa sobre los datos de funcionamiento de una central
2x1 con 2 turbinas de gas SGT-800 con dos niveles de presion en la caldera de recuperacion
sin recalentamiento (una de las disposiciones que se van a valorar). La potencia desarrollada
por dicha instalacion es de 133,6 MW eléctrico con una eficiencia del 55,4% y un consumo de
calor de 6.494 kJ/kWh. [16]

Estos valores se usaran para compararlos con los resultados obtenidos en la disposicion de dos

niveles de presion y verificar que el modelo que se ha desarrollado es valido.
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2.9 SOFTWARE.

Para el analisis se estudi¢ utilizar varios softwares como el CyclePad, el CycleTempo, El
PropAgua, el PropGases, el Tesys y el FluidProp. Algunos de ellos se descartaron por el coste
de sus licencias como el Tesys y el Matlab y, otros como el PropAgua y el PropGases, por su

poca flexibilidad. Finalmente el programa elegido para el anlisis del estudio fue el FluidProp.

2.9.1 FluidProp.

El software finalmente seleccionado es FluidProp. Este es un software desarrollado por la
compafiia ASIMPTOTE que permite el calculo de diferentes propiedades termodinamicas de
una serie de fluidos que puede ser incorporado como una extension a varios programas de

calculo, como Mathlab o Excel.

FluidProp es un software sencillo, consistente en una gran variedad de librerias de datos
termodinamicos. Esto sumado a la capacidad de Excel para realizar varios célculos
simultaneamente permite la resolucion de balances de energia rapidamente y facilita el calculo

de las propiedades de los estados definidos en el ciclo.

En FluidProp se dispone de diferentes modelos a la hora de definir un fluido. Para este estudio,
se elige el modelo “GasMix”, el cual corresponde al modelo de gas ideal. El primer paso es
indicar con qué fluido se va a trabajar. Con el comando “SetFluid” se define el modelo a utilizar.
A continuacion se elige el fluido con el que se quiere trabajar, se definen dos variables
conocidas y la que se desea calcular. El software calcula la propiedad deseada.

Un ejemplo de un comando seria: “ =Enthalpy (IF97;”PT”; valor de presion; valor de
temperatura) ” . De este modo se obtiene la entalpia del agua en funcion de unos valores de

presidn y temperatura conocidos. [17]
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2.10 ANALISIS Y RESULTADOS DEL ESTUDIO DEL CICLO COMBINADO.

En este apartado se obtienen y valoran los resultados éptimos de operacion para conseguir la
méaxima potencia y rendimiento del ciclo. Ademas, se realiza un analisis de sensibilidad de
algunas variables para ver como afectan al ciclo. Los valores de operacion de la turbina de gas

son comunes para todas las disposiciones como se explica en el apartado 3.2.1.

2.10.1 Resultados de la turbina de vapor.

E &

—

*’ C/ WeE 1
\

A D |
A\

llustracion 2-9.Esquema de la turbina de gas. Fuente: elaboracion propia.

Al acoplar la caldera de recuperacion a la turbina de gas cambian los valores 1ISO de operacion
de la turbina de gas facilitados por el fabricante. En la siguiente tabla se enumeran los estados

que definen las propiedades del fluido de trabajo a través de la turbina de gas tras el acople:
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Estado Temperatura (°C) Presion (bar) Caudal masico (kg/s)
A 15,0 1,01 131,3
B 399,8 21,27 131,3
GN - 21,27 2,9
C 1230,3 20,21 134,2
D 560,0 1,04 134,2

Tabla 5. Propiedades de los estados que definen la turbina de gas. Fuente: elaboracion propia.

El aumento de la presion a la salida de la turbina de gas tras el acople de la caldera de
recuperacion supone un incremento de la temperatura de salida de los gases de escape de la
turbina de gas de algo menos de 7°C. Los parametros de operacion valorando la adicién de la

caldera de recuperacion a la salida de la turbina de gas:

Trabajo Neto Wre (KW) 49453,5
Temperatura de los gases de
P escape ’ Tp (K) 833.1
masa gases de escape thge (Kg/s) 134,2
Poder calorifico inferior PCI (kJ/kg) 44941,0
Caudal masico de combustible e (Kg/s) 2,9
Caudal mésico de aire thaire (Kg/s) 131,3

Tabla 6. Parametros de operacion de la turbina de gas y PCI del combustible. Fuente:

elaboracion propia. Fuente: elaboracion propia.

La disminucién de la potencia neta generada por la turbina de gas tras el aumento de la presion
a su salida es de aproximadamente 1,1MW. Los resultados obtenidos para la turbina de gas son

validos para todos los ciclos combinados objetos de estudio.

2.10.2 Anadlisis y resultados del ciclo combinado.

La mayoria de los valores de operacion de la caldera-ciclo de vapor son supuestos y definidos

en el apartado “Anélisis energético de los ciclos combinados” [3.2]. Sin embargo hay
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pardmetros que deben de analizarse mas en detalle para aclarar los efectos que causan en la
operacion del ciclo. Se desarrollan tres sub-apartados para organizar la informacion:

- Tabla con los valores de parametros ya definidos en el apartado 3.2.
- Analisis de sensibilidad de variables: discusion y justificacion sobre sus valores.

- Resultados.

Se contrastaran los valores de dichas variables segun los resultados obtenidos para decidir la
mejor opcion justificando su valor. Finalmente se resumen y comentan los resultados de
operacion 6ptimos obtenidos y se comparan los resultados 6ptimos de operacion de los distintos

ciclos.

Los valores que se les da a las variables para elaborar las graficas aparecen en el pie de cada

una de ellas. El resto de parametros de citan al principio de cada apartado.
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2.10.2.1 Andlisis v resultados del ciclo combinado de un nivel de presiéon en la caldera de

recuperacion.
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llustracion 2-10. Esquema de la caldera de recuperacion-ciclo de vapor del ciclo combinado
de un nivel de presion en la caldera. Fuente: elaboracion propia.

Parametros definidos.

Existen valores que se definen de acuerdo a bibliografia o parametros tipicos de operacion. Sin

embargo, hay otros cuyos efectos sobre las condiciones de operacion del ciclo no son tan claros.

A continuacién se numeran los valores que ya han sido definidos en el apartado de “Anélisis
p ANallsIs

energético de una central de ciclo combinado de una presion de caldera.”[3.2.2.1]:

42
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Temperatura a la entrada de laturbina| Ti: (°C) 534,98
Rendimiento de la turbina Nwv (%) 90
Pérdida de presion en el
economizador Apec (bar) :
Pérdida de presion en el evaporador | Apevap (bar) 4
Pérdida de presion en el
sobrecalentador Aps: (bar) >
Pérdida de presion en el calderin Apcaid (bar) 0
Rendimiento de las bombas MNb 85
Diferencia de temperaturas entre los
gases de entrada a caldera y el flujo Tge-vrRe 25
de vapor a turbina
Titulo de vapor
Estado 3 — Liquido saturado X3 (%) 0
Estado 5 — Liquido saturado Xs (%) 0
Estado 8 — Liquido saturado Xsg (%) 0
Estado 10 — Mezcla biféasica X10 (%) 90
Estado 11 — Vapor saturado X11 (%) 100

Tabla 7.Valores de operacion del ciclo combinado de una presion en la caldera. Fuente:

elaboracion propia.

Andlisis de sensibilidad.

Los valores que se van a estudiar en detalle tienen un efecto importante sobre el funcionamiento
del ciclo y estdn directamente relacionados con la produccion de vapor en la caldera de

recuperacion, la potencia producida en turbina o el consumo de las bombas. Son los siguientes:

e Pinch Point y Approach.
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e Presion de entrada a turbina
e Presion de la extraccion intermedia

e Presion de salida de la turbina.

La potencia que produce la turbina de vapor depende fundamentalmente de dos factores: el
caudal mésico de vapor que la atraviesa y, la diferencia de entalpia entre la entrada y la salida
del vapor. A un mayor salto entalpico de un mayor caudal de vapor, mas potencia produce la
turbina. También se tendra que tener en cuenta que la turbina tiene unas limitaciones de
operacion tanto de presion como de temperatura o un titulo de vapor minimo de operacion para

evitar que se produzcan erosiones en los alabes. [14]

Definicion del Pinch y Approach.

La cantidad de caudal de vapor que se dirige a la turbina no solo depende de las condiciones de
presion y temperatura del estado 1 (entrada a la turbina de vapor). Dentro de la propia caldera,
existen factores que se pueden modificar para aumentarlo: el Pinch Point y el Approach de

temperatura.

En la ecuacion 3-72 se refleja la dependencia de la produccidn de vapor respecto de estos dos

valores.

. = mgce : Cpge : (TD - TE)
Y (hy — h7)

Donde
Ty = Tg + pinch pointp

h; = h (T7,Dcaigerin) < T7 = Tg — TApproach
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De la ecuacion 3-72 se deduce que un menor Pinch Point provoca un aumento del calor cedido
en la zona sobrecalentador-evaporador y con ello un aumento en la produccién de caudal masico
de vapor. Por otra parte, al disminuir el Approach, la diferencia entalpica entre los estados 1 y
7 disminuye, ya que al aumentar la temperatura del estado 7 (manteniendo su presion constante)
se consigue una mayor entalpia y con ello se consigue un aumento de la cantidad de vapor

generado.

Por tanto, se concluye con que a menor Pinch Point y menor Approach, mayor caudal méasico
de vapor se genera. Por lo que manteniendo sus valores dentro de los éptimos se asigna los

menores valores posibles. Se les asigna un valor de 5 ° C a ambos.

Approach vs m,,,.,/m,.
1,35
1,30
1,25
1,20

1,15

Mevap/Msob, adm

1,10
1,05

1,00
0 5 10 15 20 25

Approach, °C

Gréfica 2. Relacion de caudal de evaporador-sobrecalentador frente al Approach. Variables:

Pinch Point = 5°C, py = 5 bar, p2 =0,02 bar. Fuente: elaboracién propia.

En la grafica 2 se refleja la variacion de la relacion caudal mésico de evaporador
/sobrecalentador. A menor Approach menor es dicha relacion. Esto significa que al disminuir
el Approach el caudal del sobrecalentador se aproxima al del evaporador para el caso estudiado
(si se supusiera que a la salida del evaporador hay vapor saturado el caudal masico del
evaporador y del sobrecalentador serian idénticos con un Approach igual a 0°C).
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Los valores de Pinch y Approach no influyen en las entalpias relacionadas con la generacién
de potencia en la turbina. Unicamente influyen sobre el caudal mésico de vapor generado en la

caldera de recuperacion.

Titulo del estado 10 vs. m,,,./m,,

evap:
1,5
1,45
1,4
1,35
1,3
1,25
1,2
1,15
1,1

’

1,05

mevap/msc, adm

0,7 0,75 0,8 0,85 0,9 0,95 1

Titulo de vapor a la salida del evaporador

Gréafica 3. Variacion de la relacién de caudales del evaporador-sobrecalentador con el titulo a
la salida del evaporador. Variables: Approach = 5°C, py = 5 bar, p> =0,02 bar. Fuente:
elaboracion propia.

La grafica 3 muestra, cOmo se apuntaba anteriormente, que para un titulo del 100% (vapor
saturado) a la salida del evaporador, el caudal masico del sobrecalentador se aproxima al caudal
maésico de evaporador. En la grafica no llegan a igualarse los caudales de sobrecalentador y

evaporador porque el Approach es distinto de cero.

Presién de entrada a turbina.

Las condiciones de entrada del vapor a turbina y de la cantidad de vapor se determinan en la
caldera de recuperacion que es donde se realiza la cesion de calor desde los gases de escape
hacia el caudal mésico de vapor.
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Como se adelant6, a mayor temperatura de entrada a turbina, mayor potencia se va a generar.
Queda por ver como afecta la presion del flujo de entrada a la produccion de potencia de la

turbina.
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Presion del vapor de entrada a turbina, bar

Caudal masico de vapor Diferencia de entalpia entrada-salida en la turbina de vapor

Gréfica 4.Variacion del caudal mésico de vapor generado y diferencia de entalpias entre los
estados de entrada-salida de la turbina de vapor con el aumento de la presion de entrada a la
turbina. Variables: Pinch Point = 5°C, Approach =5°C, py = 5 bar, p> =0,02 bar. Fuente:
elaboracion propia.

Como se muestra en la gréafica 4, un aumento de presion a la entrada de la turbina (manteniendo
la temperatura del flujo) implica un mayor aporte de energia del caudal de vapor a su paso por

la turbina de vapor (diferencia de entalpias entre los estados 1y 2).

Por otra parte, las variaciones de la cantidad de vapor producido son pequefias, algo mas de
2kg/s para el rango de presiones estudiadas. EI aumento de presion provoca una disminucion
de la cantidad de vapor generado hasta aproximadamente los 140 bar donde se produce un

cambio de tendencia y vuelve a aumentar.

La explicacion de que a partir de 140 bar la curva de produccion de vapor en la grafica 4 cambie
de tendencia y vuelva a ir en aumento es que, mientras la diferencia de entalpias del flujo de

vapor es lineal, la diferencia de temperaturas del gas disminuye de una forma no lineal, como
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se muestra en la grafica 5. Esta diferencia dibuja una curva convexa suave, lo que provoca que

el caudal “compense” la variacion entre las diferencias de entalpias y temperaturas del vapor y

el gas de escape respectivamente y dibuje una curva también convexa, aunque mas pronunciada.
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Gréfica 5.Variacion de los pardmetros que definen la produccion de vapor en funcién de la
presion de entrada a turbina. Variables: Pinch Point = 5°C, Approach =5°C, py =5 bar, p2 =

0,02 bar. Fuente: elaboracién propia.

Los resultados mostrados en la grafica 4 hacen pensar que por encima de 140 bar la potencia

generada aumentara, ya que el caudal masico de vapor aumenta.
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Gréfica 6. Potencia generada por la turbina y ciclo de vapor respecto a la variacion de entrada
a turbina. Variables: Pinch Point = 5°C, Approach =5°C, py = 5 bar, p> =0,02 bar. Fuente:

elaboracion propia.

Como se observa en la grafica 6 a partir de 140 bar la pendiente de la curva aumenta

produciéndose el efecto esperado por el aumento de la produccion de vapor. La potencia

consumida por las bombas para este ciclo se mantiene entre los 5-6 MW para las presiones

estudiadas.

Pese a que la turbina de la instalacion permite trabajar con presiones de hasta 165 bar existen

limitaciones a nivel mecanico que deben cumplirse durante la operacién. Como ya se sefiald

los porcentajes de vapor minimos permitidos en el Gltimo alabe de la turbina deben de ser

superiores al 84%.
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Gréfica 7.Dependencia del titulo de vapor a la salida de la turbina de la presion de entrada.
Variables: Pinch Point = 5°C, Approach =5°C, py =5 bar, p2 =0,02 bar

La presion maxima de entrada a turbina para que se cumplan los requisitos técnicos es de 100-
110 bar (ver gréfica 7). Se va a seleccionar una presion de 100 bar para asegurar que se cumpla

esta premisa. El titulo de vapor para esta presion es del 84,5%.

Presién de extraccion

La presion de la extraccion debe de ser baja para maximizar la potencia de la turbina. Los
desgasificadores presurizados tienen unas presiones limites de operacion para poder llevar a
cabo su funcidn como se explica en el apartado 3.1.5.4. Se escoge una presion de extraccion de
5 bar que es la minima con la que pueden operar estos equipos, y se consigue aumentar el titulo

de vapor a la salida de la turbina respecto a presiones de extraccion mas altas.
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Gréfica 8. Potencia generada por la turbina de vapor con la variacion de la presion de extraccion.
Variables: Pinch Point = 5°C, Approach =5°C, p. =0,02 bar, p1=100 bar. Fuente: elaboracion
propia.

La presion de extraccion afecta de manera importante a la potencia producida por la turbina de
vapor como se muestra en la grafica 8. Entre los 5 a 10 bar necesarios en la extraccion para

alimentar al desgasificador presurizado existe una diferencia de potencia de casi SMW.,

Presion a la salida de la turbina de vapor.

Otro factor que influye de manera importante sobre la produccién de potencia en turbina es la

presion de salida del vapor de la turbina.
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i Potencia de la turbina en funcion de la presion de salida
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Gréfica 9.Potencia generada por la turbina de vapor en funcion de la presién de salida del
vapor de la turbina. Variables: Pinch Point = 5°C, Approach =5°C, X10 = 90%, py =5 bar,
p1=100 bar. Fuente: elaboracion propia.

Como se observa en la grafica 9 la presion de salida de la turbina de vapor influye de manera
importante sobre la produccién de potencia del ciclo combinado. A bajas presiones la relacién
de la potencia producida por la turbina respecto de la presién de salida de la misma aumenta.
En la grafica se aprecia como la pendiente de la curva aumenta de manera notoria para presiones

inferiores a 0,1 bar.

La presion de salida depende directamente de las pérdidas de presion que experimenta el fluido
a su paso por el condensador y de la presion de operacion del mismo. Por tanto, para conseguir
un ciclo combinado cuya operacion sea Optima es necesario minimizar las pérdidas de presion
en el condensador. Las ganancias de potencia que se experimentan a tan bajas presiones
justifican la importancia de minimizar las pérdidas de presion aun aumentando el coste del

condensador.

El condensador se disefia partiendo de la cantidad de calor que debe ceder al flujo refrigerante
y, el caudal de flujo caliente del que se debe extraer calor. A partir de estos valores se obtiene

la cantidad de caudal refrigerante que se necesita para disipar el calor, variable muy importante

52 Estudio y optimizacion...



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I.Memoria

para el dimensionado y que dependen también de las condiciones de entrada-salida impuestas
al refrigerante.

Para dimensionar el condensador se toman los datos de la configuracion del ciclo combinado
mas eficiente. Se comienza el proceso suponiendo unas pérdidas de presion del fluido caliente
de 0,08 bar. Esto dejaria la presion de salida de la turbina de vapor en 0,125 bar. La variable
que se pretende optimizar son las pérdidas de presion por los motivos anteriormente
mencionados. Con las pérdidas minimas que se consigan, se recalculan los valores del ciclo de
vapor. Este proceso se explica més detalladamente en el apartado [2.11.3]. Las pérdidas de

presion definitiva se calculan en el apartado [2.11.6].

Resultados.

En este sub-apartado se reflejan los resultados de operacion obtenidos para el ciclo de vapor.
En primer lugar se enumeran las propiedades de los estados del ciclo de vapor (presion,

temperatura y entalpia):

Estado Estado fisico Temperatura (°C) | Presion (bar) | Entalpia (kJ/Kg)
1 Vapor sobrecalentado 535,0 100,0 3464,2
y Vapor sobrecalentado 164,7 5,0 2778,3
2 Mezcla bifasica 37,6 0,07 2195,7
3 Liquido saturado 31,0 0,05 130,0
4 Liquido subenfriado 32,3 5,0 135,8
5 Liquido saturado 151,8 5,0 640,2
6 Liquido subenfriado 180,7 107,0 771,3
7 Liquido subenfriado 309,6 105,0 1398,5
8 Liquido saturado 314,6 105,0 1429,3
9 Mezcla bifésica 315,8 109,0 1436,2
10 Mezcla bifasica 314,6 105,0 2587,5
11 Vapor saturado 314,6 105,0 2716,1

Tabla 8.Propiedades de los estados del agua-vapor para el ciclo de una presion en la caldera

de recuperacion. Fuente: elaboracion propia.
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Evolucion de la temperatura de los gases de escape a su paso por la caldera de recuperacion:

Temperatura de los
gases de escape

D (°C) 560,0
H (°C) 473,8
E (°C) 320,8
F(°C) 246,7
Tabla 9.Evolucion de la temperatura de los gases de escape a traves de la caldera de

recuperacion. Fuente: elaboracion propia.

La temperatura de salida de los gases de escape es relativamente alta, es casi 70°C superior a la
temperatura de entrada de los gases de vapor a caldera. En futuras modificaciones se buscara

aumentar la transferencia de calor en la caldera de recuperacién hacia el vapor.
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Presion de entrada a turbina, bar

Gréfica 10. Temperatura de los gases de escape a su salida de la CR y calor intercambiado entre

los flujos gas-vapor en funcién de la presion de entrada a turbina. Fuente: elaboracion propia.

La temperatura de salida de los gases de escape de la caldera, como se ve en la grafica 10, esta

directamente relacionada con el calor cedido en la caldera de recuperacién (CR), a menor
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temperatura, mayor transferencia de calor. Sin embargo, un mayor aumento de la transferencia
de calor no implica una mayor generacion de potencia. Lo que ocurre es que pese a que a bajas
presiones de entrada a turbina se intercambia una mayor cantidad calor en la CR y se consigue
un flujo con mayor entalpia; en la operacion a altas presiones se consigue una diferencia de
entalpias en la turbina mayor, lo que provoca que se obtenga una mayor potencia aunque se
haya producido una diminucién de la transferencia de calor en la caldera.

Calor intercambiado en caldera.

En el evaporador se realiza el cambio de fase del fluido de trabajo lo que conlleva un gran
aporte energético para hacerlo posible (ver tabla 10). Este factor unido a que por €l circula un
mayor caudal para conseguir el salto entalpico en el calderin hacen que casi el 50% del calor

que absorbe el fluido sea en esta seccién de la caldera.

Calor intercambiado (kW) | MW %
Qsc 26,2 27,9
Q Evar 45,9 48,8
QEecon 22,0 23,4
Qcr 94,2 100,0

Tabla 10. Calor intercambiado en las distintas partes de la CR para el ciclo de un nivel de

presion. Fuente: elaboracién propia.

Potencias y caudales mésicos del ciclo.

El caudal masico de extraccion representa casi el 20% del caudal total que entra en turbina. La
extraccion de esta cantidad de caudal a bajas presiones provoca que la produccion de potencia
no sea optima ya que, ademas, a bajas presiones la produccion de potencia el salto entalpico es

mayor.
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Meciclo 35,1

Caudales
masicos Mevaporador 39,9
(kg/s) Mextraccion 6,7
Mcondensador 28,4
Wrv 40,6
Wagp 0,2
Potencias | Wawmp 4,6
(MW) Wgap 0,3
Whombas 50
Wiev 35,6

Tabla 11. Caudales y potencias del ciclo de un nivel de presion en la caldera de recuperacion.

El efecto del desgasificador sobre la potencia de la turbina y el bajo aprovechamiento del calor
en la caldera son los principales motivos que llevan a incluir el recalentamiento y a eliminar la

regeneracion de las instalaciones de ciclo combinado.

La relacion de trabajos del ciclo de vapor es del 12,4%. Aproximadamente el 90% de la potencia
consumida por las bombas la consume la bomba de media presion que impulsa el fluido desde
la presion desde la presion de extraccion (5 bar) hasta la presion de 107 bar necesaria a la
entrada del economizador para salvar las pérdidas de presidn a través de la caldera y asegurar

los 100 bar a la entrada de la turbina de vapor.

Teniendo en cuenta la configuracion 2x1 del ciclo combinado se obtiene una potencia neta del

ciclo combinado de:

W = 134, 6MW

El rendimiento térmico del ciclo de vapor para una presion de 100 bar a la entrada de la turbina

ronda el 37,7% y el rendimiento del ciclo combinado el 51,1%.

56 Estudio y optimizacion...



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I.Memoria

53
51
49 == == Rendimiento
térmico del
o 47 Ciclo de
= vapor
@ 45
£
S 43
2 Rendimiento
41 de Ciclo
39 e ——— Combinado
— -—
- -
-
37 -
-
35
60 80 100 120 140 160

Presion de entrada a Turbina, bar

Tabla 12. Rendimiento térmico del ciclo de vapor y del ciclo combinado. Fuente: elaboracion
propia. Fuente: elaboracion propia.
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2.10.2.2 Andlisis v resultados del ciclo combinado de un nivel de presiéon en la caldera de

recuperacion con recalentamiento paralelo al sobrecalentador.
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lustracion 2-11. Esquema de la caldera-ciclo de vapor de la instalacion de un nivel de presion
con recalentamiento paralelo al sobrecalentador. Fuente: elaboracion propia.

Parametros definidos.

Algunos de los parametros de operacion éptimos del ciclo mas simple siguen siéndolo para el
ciclo con recalentamiento como el Pinch Point, el Approach o la presion a la salida de la
turbina. Otros parametros particulares de este ciclo se definen en el apartado 3.2.2.2. En la

siguiente tabla se listan los valores de operacion:
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Temperatura a la entrada de la turbina T1 (°C) 535,0
Rendimiento de la turbina Ntv (%) 90
Pérdida de presion en el economizador Apec (bar) 2
Pérdida de presion en el evaporador Apevap (bar) 4
Pérdida de presion en el sobrecalentador Apsob (bar) 5
Pérdida de presion en el calderin Apcaid (bar) 0
Pérdidas de presion en el recalentamiento Aprc (bar) 3
Pinch Point Tep (K) 5
Approach Tap (K) 5
Pérdidas de carga a través del condensador Apcond (bar) 0,02
Presion a la salida del condensador P3 (bar) 0,045
Presion a la salida de la turbina P2 (bar) 0,065
Rendimiento de las bombas nb 85
Diferencia de temperaturas entre los gases y el
vapor en el recalentamiento Tifrc 25
Titulo de vapor
Estado 3 — Liquido saturado X3 (%) 0
Estado 5 — Liquido saturado Xs (%) 0
Estado 8 — Liquido saturado Xsg (%) 0
Estado 10 — Mezcla bifasica X10 (%) 90
Estado 11 — Vapor saturado X11 (%) 100

Tabla 13. Parametros de operacién para el ciclo de vapor de un nivel de presion en caldera

con recalentamiento paralelo al sobrecalentador. Fuente: elaboracion propia.

Andlisis de sensibilidad.

En este caso las variables que se discuten son:

Presién de entrada a turbina.

Presion del recalentamiento.
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El efecto deseado que produce el recalentamiento es un aumento del salto entalpico en la turbina
de vapor. Paralelamente, al colocarlo en la zona del sobrecalentador se produce una
disminucion de la cantidad de vapor generado en la caldera. Esto se produce porque el
recalentamiento se realiza en la zona donde el intercambio de calor entre los flujos (evaporador-
sobrecalentador) define la cantidad de calor que se genera. Al incluir el recalentamiento en esta

zona se disminuye el aporte caldrico hacia el evaporador-sobrecalentador.

Sin embargo, una disminucion de la presion del nivel de alta presion conlleva a su vez una
disminucion del valor de la temperatura de los gases de escape en la zona de entrada del
evaporador definida a través Pinch lo que va a permitir una mayor generacion de vapor a bajas
presiones del circuito de alta (como se explico en el desarrollo de la definicion del valor del

Pinch y Approach para la caldera de un nivel de presion simple).

Por lo tanto, es esperable que para esta disposicion se obtengan mayores potencias del ciclo a

bajas presiones del nivel de presion en caldera por favorecer la produccion de vapor.
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Grafica 11.Diferencia de entalpia de los estados asociados al recalentamiento (12-13), de los

estados 1-7, ganancia total y caida de temperatura de los gases de la combustion desde su
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entrada a caldera hasta la zona de entrada del vapor al evaporador. Variables: py = 5bar.

Fuente: elaboracion propia.

Un aumento de la presion en el nivel de alta conlleva un aumento de la temperatura de los gases
en la zona de la entrada del vapor al evaporador de manera que se dificulta la transferencia de
calor. Por esta razon, la ganancia de energia del sistema sobrecalentador-evaporador-calderin

disminuye.

Como se discutio en el ejercicio mas simple, 2.10.2.1, a mayores presiones se obtiene una
entalpia de estado menor (para una misma temperatura) pero se consigue mayor potencia en la
turbina. En la gréafica 11 se observa como a mayores presiones del nivel de alta disminuye la
diferencia de entalpias entre los estados 1-7 (zona de generacion de vapor) disminuyéndose la

produccién de vapor del ciclo y aumentandose la entalpia aportada al recalentamiento.

Por otra parte, si se mantiene la presion de alta fija, se tiene que al aumentar la presion de
recalentamiento aumenta el vapor generado. Esto ocurre porque el recalentamiento se ha
realizado con una mayor antelacion en turbina por lo que la entalpia del estado de entrada a
caldera (estado 12) es mayor. Ademas, con el aumento de la presién del recalentamiento se
reduce la diferencia de las entalpias por lo que, debido a ambos factores se va a obtener un
mayor caudal de vapor que “compensa” esta reduccion en la ganancia energética en el

recalentamiento.
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Gréfica 12. Caudal masico generado en funcion de la presién del recalentamiento para una

presion de entrada a turbina de 60 bar. Variables: p1= 60bar. Fuente: elaboracion propia.

Por tanto, a mayor presion de entrada a turbina, menor cantidad de vapor se genera por verse
dificultada la transferencia de calor. A mayor presion de recalentamiento, mayor caudal se
genera por disminuir su salto entalpico (transferencia de energia hacia el recalentador) (ver

grafica 12) lo que propicia que el calor sea transferido al nivel de alta presion.

Este fendmeno se produce porque la temperatura del calderin esta fijada por la presion elegida
para la entrada de la turbina; esta temperatura es la temperatura de saturacion a la presién del
calderin, que se calcula como la presién de entra a la turbina menos las pérdidas del
sobrecalentador. A mayor presion de recalentamiento, menor energia se transfiere a esta seccion
y, por tanto, mas cantidad se transfiere al flujo de alta presion en la zona de produccion de

vapor.

Para una produccion maxima de potencia es necesario una combinacion en la que el intercambio
de calor con el nivel de alta presidon que determina la produccion de vapor y el salto entalpico

en la turbina sean 6ptimos.
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Gréfica 13. Potencia generada por la turbina de vapor en funcion de la presién del

recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

Notese que no todas las curvas abarcan la grafica completa. Esto se debe a que no tiene sentido
que la presion del recalentamiento sea superior a la presion de entrada a turbina. Se define una

presion de recalentamiento maxima de 10 bar inferior a la entrada para cada caso.

Las altas presiones de entrada a turbina junto con altas presiones de recalentamiento conllevan
una mayor potencia generada en la turbina de vapor. Sin embargo, este aumento de potencia es
poco significativo. En la grafica 13 se ve que la diferencia entre la maxima potencia obtenida
para 60 bar y 140 bar es menor de medio megavatio. A bajas presiones de recalentamiento la
pendiente de la curva es muy grande debido a que el salto entalpico en la etapa de baja presion
es muy pequefio y se extrae mucha menos energia del fluido. No conviene disminuir la presion

del recalentamiento por debajo de los 10 bar.

El consumo de las bombas es decisivo a la hora de definir las presiones de trabajo. Pese a que
se obtuvo una mayor potencia a mayores presiones, al tener en cuenta este factor, la grafica

practicamente se invierte. Se obtiene una potencia neta maxima del ciclo de vapor para una
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presion de recalentamiento de 30 bar a la entrada de la turbina y de 15 bar para el

recalentamiento. A presiones de alta inferiores se rompe esta tendencia.
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Gréfica 14. Potencia generada por el ciclo de vapor en funcién de la presion de entrada a

turbina y del recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

Ademas, como es esperable, con la inclusion del recalentamiento el titulo de salida de la turbina

de vapor aumenta, anulando las limitaciones mecanicas en este sentido para las presiones

estudiadas.
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Gréfica 15. Titulo en funcion de las presiones de entrada a turbina y recalentamiento. Fuente:
elaboracion propia.

Como se observa en la gréafica 15, todas las curvas que relacionan las presiones de entrada a
turbina y recalentamiento vy, el titulo a la salida de la turbina, se encuentran solapadas. Esto
significa que el valor del titulo es independiente de la presion de entrada a turbina. La Unica
presidn que afecta al titulo es la del recalentamiento y por supuesto la de la propia salida. Tal y
como se anticipaba anteriormente, gracias a la inclusion del recalentamiento en la turbina, las
cantidades de liquido en el Ultimo &labe de la turbina son bastante inferiores a las que se

obtuvieron en el caso del ciclo sin recalentamiento (ver gréfica 3).

Resultados.

Se enumeran los valores de operacion del ciclo. Las propiedades de los estados del vapor son:
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Estado Estado fisico Temperatura (°C) | Presion (bar) | Entalpia (kJ/kg)
1 Vapor sobrecalentado 535,0 40,0 3525,9
12 Vapor sobrecalentado 430,6 20,0 3315,4
13 Vapor sobrecalentado 535,0 17,0 3548,4
2 Mezcla bifasica 37,6 0,065 2473,8
3 Liquido saturado 31,0 0,045 130,0
6 Liquido subenfriado 43,3 47,0 185,5
7 Liquido subenfriado 252,4 45,0 1097,6
8 Liquido saturado 257,4 45,0 1122,1
9 mezcla bifasica 258,7 49,0 1128,1
10 Mezcla bifésica 257,4 45,0 2630,4
11 Vapor saturado 257,4 45,0 2798,0

Tabla 14. Propiedades de los estados del ciclo de vapor (temperatura, presion y entalpia) para

los valores de operacion optimizados. Fuente: elaboracion propia.

La temperatura de entrada a turbina y del recalentamiento se definen idénticas. Se pudo haber

elegido una temperatura menor para el recalentamiento por trabajar a presiones menores que

el circuito de alta. Sin embargo a altas presiones de alta se utilizan también altas presiones de

recalentamiento por lo que se decidi6 optar por una temperatura que nos diera valores a la baja.

La temperatura a la salida de la caldera se ha reducido notablemente. Con la eliminacion del

desgasificador presurizado se crea un potencial para el aprovechamiento del calor de los gases

de escape (ver tabla 11).

Temperatura de los
gases de escape (°C)

D 560,0
H 4542
E 263,7
F 158,5

Tabla 15.Temperatura de los gases de combustion a su paso por la CR. Fuente: elaboracion

propia.

Tanto la eliminacion del desgasificador presurizado como las bajas presiones tanto de entrada

a turbina como del recalentamiento favorecen la transferencia de calor. La temperatura de salida
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de los gases de escape baja algo mas de 100°C respecto al ciclo de 1 presion simple lo que

significa una gran mejoria en la transferencia de calor (ver tabla 9).

Disposicion del | Condiciones del Calor intercambiado en la CR (kW)
ciclo de vapor vapor Qsc | Qevar | Qecon Qrc Qcr
1P 100 bar ET 26,2 45,9 22,0 - 94,2
100 bar ET, 60
1P+ bar RC 24,0 42,0 36,6 0,0 102,5
Recalentamiento | 40 bar ET, 20 24.4 56.8 30,6 78 119.6
bar RC

Tabla 16. Comparativa del calor intercambiado en las distintas partes de la CR para del ciclo

con y sin recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

En la tabla 16 se compara el calor intercambiado en el caso simple con el intercambiado en la
nueva modificacion. La disminucion de la presién de la entrada a caldera conlleva un aumento
del intercambio de calor tan importante como la propia inclusién del recalentamiento. Gracias

a ello la cantidad de vapor generado en la caldera disminuye en apenas 1,5 kg/s (ver tabla 17).

Disposicion del Condiciones del Caudal masico (kg/s)
ciclo de vapor vapor ciclo evaporador
1P 100 bar ET 34,8 35,1
1P + 100 bar E(T: 60 bar 32,0 36.5
Recalentamiento = ET, 20bar RC | 33,5 37,8

Tabla 17. Tabla comparativa del vapor generado para el ciclo con y sin recalentamiento.
Fuente: elaboracion propia.

Aln con la disminucion de presion de entrada a turbina se sigue generando menos vapor que
con los 100 bar del ciclo anterior. Por tanto se puede afirmar que la causa de la mejora de
potencia del ciclo se debe al aumento del salto entélpico que consigue el recalentamiento.
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. Disposiciéon del ciclo de vapor
PE);/?C\?;& 1P 1P + Recalentamiento
100 bar ET | 100 bar ET, 60 bar RC | 40 bar ET, 20 bar RC
Wr 40,1 43,5 43,1
Whnev 35,1 39,2 41,0

Tabla 18. Tabla comparativa de la potencia generada por la turbina y ciclo de vapor para el

ciclo con y sin recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

El aumento de potencia es de algo mas de 5 MW. Ademas, la operacion a bajas presiones
permitira reducir costes en la fabricacion de la caldera y otros elementos del ciclo. La presion
del recalentamiento éptima para esta modificacion es relativamente alta respecto a la presion
de entrada, aproximadamente del 50% de la presidn de entrada en adelante. EI mayor logro de
esta modificacion es la cantidad de potencia que se produce con un bajo consumo de las bombas

consiguiendo disminuir la relacion de trabajos hasta el 4,8%.

Caudales masicos my 33,5
(kg/s) Mevap 37,8
Wrv 43,1
. Wegp 1,9
Potencias (MW) Wens 02
Whiicv 41,0

Relacion de trabajos
(%) f'w 48

Tabla 19. Consumo energeético de las bombas, potencia de la turbina y ciclo de vapor,

caudales masicos y relacion de trabajos bombas-turbina. Fuente: elaboracidn propia.

El calor que se debe de disipar en el condensador aumenta debido a que no se realiza una
extraccion intermedia a la turbina y todo el flujo debe de disipar calor a través del mismo.
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Disposicion del Condiciones del | Calor intercambiado en el
ciclo de vapor vapor condensador (kW)
1P 100 bar ET 58,6
1P + 40 bar ET, 20 bar 78.6
Recalentamiento RC ’

Tabla 20. Calor cedido al flujo de refrigerante para el ciclo de vapor con y sin

recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

El rendimiento térmico del ciclo de vapor es del 34,3%, casi 4 puntos menor que el rendimiento
del ciclo sin recalentamiento. El rendimiento térmico del ciclo de vapor nos indica la relacion
de potencia producida en la turbina de vapor y calor absorbido en la caldera. Como se dedujo
en el ciclo simple un mayor aprovechamiento del calor no implica una mayor potencia
producida en la turbina de vapor por lo que el valor del rendimiento térmico del ciclo de vapor
nos servira para valorar como de buena es dicha relacion, pero no implica que a mayor
rendimiento térmico del ciclo de vapor mas potencia se genere. Por lo tanto el valor del
rendimiento del ciclo de vapor es un valor “orientativo” si se refiere a consumo-potencia ya que
los gases de escape que se utilizan como aporte energético al ciclo de vapor, a la salida de la

caldera no tienen una utilidad.

Sin embargo, en el rendimiento del ciclo combinado si existe una relacion directa entre la
potencia total generada por el ciclo y el consumo de combustible consumido. Unos
rendimientos mayores implican que con una misma cantidad de combustible se genera una

mayor potencia. En este caso si se intentara optimizar el rendimiento.

El valor del rendimiento del ciclo combinado para las condiciones especificadas es del
53,1%.Como es obvio el rendimiento del ciclo combinado debe de dar mayor que en el ciclo

simple pues ahora se obtiene una mayor potencia del ciclo.
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2.10.2.3 Andlisis v resultados del ciclo combinado de un nivel de presion en la caldera de

recuperacién con recalentamiento paralelo al economizador.
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llustracion 2-12. Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de un nivel de
presion en caldera con recalentamiento paralelo al economizador.

Parametros definidos.

Los valores definidos para este ciclo son los mismos que para el caso del recalentamiento (RC)
en el sobrecalentador a excepcion de la diferencia de temperaturas entre los gases y el vapor

del recalentamiento:
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Temperatura a la entrada de la turbina T1 (°C) 535,0
Rendimiento de la turbina N (%) 90
Pérdida de presion en el economizador Apec (bar) 2
Pérdida de presion en el evaporador Apevap (bar) 4
Pérdida de presion en el sobrecalentador Apsc (bar) 5
Pérdida de presion en el calderin Apcaid (bar) 0
Pérdidas de presion en el recalentamiento Aprc (bar) 3
Pinch Point Top (K) 5
Approach Tap (K) 5

Pérdidas de carga a través del condensador Apcond (bar) 0,02

Presion a la salida del condensador P3 (bar) 0,045

Presion a la salida de la turbina P2 (bar) 0,065
Rendimiento de las bombas nb 85

Diferencia de temperaturas entre los gases y el vapor en el

recalentamiento Tdifrc 15

Titulo de vapor

Estado 3 — Liquido saturado X3 (%) 0
Estado 5 — Liquido saturado Xs (%) 0
Estado 8 — Liquido saturado Xsg (%) 0
Estado 10 — Mezcla bifasica X10 (%) 90
Estado 11 — Vapor saturado X11 (%) 100

Tabla 21. Parametros de operacion del ciclo de vapor con recalentamiento paralelo al

economizador. Fuente: elaboracion propia.

Andlisis de sensibilidad.
De nuevo, los valores a analizar en detalle son:

e Presion de entrada a turbina.(ET)

e Presion de recalentamiento. (RC)
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En la grafica 16 se manifiesta como con un aumento de la presion de entrada a turbina se
consigue un aumento de la potencia producida por el ciclo de vapor, es decir, el mismo efecto
que produce un aumento de la presion en la entrada de la turbina para el caso sin
recalentamiento. La diferencia radica en que, con la inclusién del recalentamiento aumenta el
titulo de vapor a la salida de vapor y por tanto se puede trabajar con presiones mayores
cumpliendo con las limitaciones mecanicas de la turbina de vapor. En concreto, el titulo de

vapor se coloco entre un 86% Yy el 100% para todas las presiones estudiadas.

Potencia generada por la turbina de vapor

49

48 60 bar
47
eseeee 80 bar
g 46
«© 45 100 bar
c 44
S 43 =120 bar
42
e +140 bar
41
40 160 bar

4 6 8 10 12 14 16 18

Presion del recalentamiento, bar

Grafica 16. Potencia producida por la turbina de vapor en funcion de la presion de entrada a
turbina y del recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

En la grafica 16 se observa como para presiones inferiores a 5 bar la produccién de potencia
cae en picado debido a que el salto entélpico en la turbina de baja es muy pequefio. La presion
del recalentamiento optima ronda los 5-10 bar para el rango de presiones de entrada a turbina
estudiadas.
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Potencia producida por el ciclo de vapor
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Gréafica 17. Potencia neta generada por el ciclo de vapor de un nivel de presion con
recalentamiento paralelo al economizador en funcion de la presion de entrada a turbina y del

recalentamiento. Fuente: elaboracion propia.

La potencia consumida por las bombas no marca la diferencia respecto a la produccion de
potencia neta del ciclo. Una mayor presion sigue implicando una mayor generacion de potencia,
sin embargo, la diferencia de produccidon de potencia entre las distintas presiones se reduce (ver
grafica 17).

Como se esta llevando a cabo un estudio termodindmico del ciclo se elige la presidn con la que
se obtengan unos valores éptimos del ciclo combinado sin valorar los sobrecostes por aumento
de presion en los distintos equipos del ciclo. Asi pues, la presion con la que se realizara la
comparativa del ciclo combinado es 160 bar de presion de entrada y 10 bar para el

recalentamiento.

Resultados.

Las condiciones de operacidon que se van a valorar son los obtenidos para una presion de entrada

a turbina de 160 bar y una presién de recalentamiento de 10 bar.
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Estado Estado fisico Temperatura (°C) | Presion (bar) | Entalpia (kJ/kg)
1 Vapor sobrecalentado 535,0 160,0 3398,1
12 Vapor sobrecalentado 179,9 10,0 2776,9
13 Vapor sobrecalentado 272,1 7,0 3000,9
2 Mezcla bifésica 37,6 0,07 2303,1
3 Liquido saturado 31,0 0,05 130,0
6 Liquido subenfriado 75,0 167,0 327,3
7 Liquido subenfriado 344.,9 165,0 1623,8
8 Liquido saturado 349,9 165,0 1669,7
9 mezcla biféasica 351,0 169,0 1677,9
10 Mezcla biféasica 349,9 165,0 2475,1
11 Vapor saturado 349,9 165,0 2564,6

Tabla 22. Propiedades de los estados asociados al fluido de trabajo del ciclo de vapor para la

disposicion con recalentamiento paralelo al economizador. Fuente: elaboracion propia.

Las variaciones de temperatura de los gases de combustién a su paso por la caldera de

recuperacion:

Temperatura de los gases
de escape (°C)
D 560,0
H 462,6
E 356,0
F 157,6
Tabla 23. Temperatura de los gases de la combustion a su paso por la CR. Fuente: elaboracion
propia.

La temperatura de los gases de escape baja desde los 247°C hasta los 158°C. La eliminacion
del desgasificador presurizado provoca una disminucion de la energia de entrada del vapor a la
caldera de recuperacion por lo que el calor que antes se cedia en el desgasificador, mediante la
extraccion en turbina, al flujo proveniente del condensador, ahora se aporta en caldera al igual

que en el caso de la disposicion con recalentamiento paralelo al sobrecalentador.
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Disposicion del Calor intercambiado en la CR (MW)

ciclo de vapor Condiciones del vapor Qsc| Qevar Qecon Orc | Qo
1P 100 bar ET 26,21 459 22,0 - 94,2

1P + 100 bar ET, 9 barRC |26,2| 459 40,1 6,8 |119,1
Recalentamiento | 160 bar ET, 10 bar RC [29,1| 32,6 45,3 12,9 |119,9

Tabla 24. Tabla comparativa del calor intercambiado en las distintas partes de la CR para el
ciclo con recalentamiento paralelo al economizador y sin recalentamiento. Fuente:
elaboracién propia.

En la tabla 24 se refleja como al mantener la presion del nivel de presion el calor intercambiado
en el sobrecalentador y evaporador es el mismo. Al eliminar el desgasificador la diferencia de
calor que se debe intercambiar para generar la misma cantidad de vapor la asume el
economizador. Esto se debe a que las condiciones a lo largo de la caldera se mantienen y
solamente se disminuye la energia del fluido de trabajo a la entrada. Por esta misma razéon la

cantidad de vapor que se va a producir es la misma que para el caso sin recalentamiento.

Por otra parte, se produce la misma cantidad de vapor por la localizacion del recalentamiento.
La zona donde se produce la generacion de vapor es la seccion de sobrecalentador-evaporador
por lo que los estados que afectan al calculo de la cantidad de vapor generado no se ven

afectados.

Al aumentar la presion de entrada a la turbina de vapor las condiciones de los estados de dicha
zona se ven afectados. Por similitud por el caso simple, la cantidad de vapor generado en la
caldera sera menor pero el flujo de entrada a turbina tendrd una mayor energia. Se genera una

cantidad de vapor précticamente idéntica, del orden de 0,1kg/s menor (Tabla 11).
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Meiclo 35,0
Caudales masicos (ka/s
kals) o Ta08
Wy 48,2
Wegp 6,9
Potencias (MW) Wear 10,3
Wbombas 7,2
Wnev 33,8
Relacion de trabajos (%) |rw 15,0

Tabla 25. Caudales masicos de vapor del ciclo. Fuente: elaboracion propia.

La potencia generada por la turbina es bastante mayor que para el caso sin desgasificador, sin

embargo, la operacion a presiones tan altas en caldera provoca un aumento notorio del consumo

de las bombas de la instalacion.

Disposicion del ciclo de vapor
_ 1P 1P+Recalentamiento
Potencia (MW)
100 bar ET, 8 bar 100 bar ET, 11 bar
100 bar ET

RC RC

W+t 40,6 44,2 48,2
Whicv 35,6 40,5 441

Tabla 26 Comparacion de las potencias producidas por el ciclo de un nivel de presion simple
con y sin recalentamiento paralelo al economizador. Fuente: elaboracion propia.

Si Unicamente se tienen en cuenta los efectos del recalentamiento, realizando una comparativa
con la misma presion de entrada a turbina se obtiene un aumento de potencia en la turbina de
vapor de aproximadamente 4 MW respecto al caso sin recalentamiento lo que supone una
importante mejora. Si ademas se tiene en cuenta que el titulo gracias a esta modificacion deja
de ser un inconveniente y se aumenta la presion hasta el valor establecido anteriormente la
mejora es de hasta 8 MW (Tabla 26).

Debido a estas altas presiones a las que se opera para conseguir una produccion optima de
potencia, la relacion de trabajos aumenta hasta el 15%. Este aumento del consumo de las

bombas lo asume la bomba de baja presion que ahora debe impulsar el condensado hasta la
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presion del economizador. A la hora de elegir una bomba comercial puede haber problemas
para encontrar una sola bomba que aporte tal cantidad de energia al fluido. Es posible que haya
que colocar 2 bombas en serie para alcanzar la presion del economizador. Debido a la
eliminacidn del desgasificador un mayor caudal de vapor atraviesa el condensador. En este caso
deben de cederse al flujo refrigerante 78,2 MW. Por su parte el rendimiento térmico del ciclo
de vapor es del 34,2% y el rendimiento del ciclo combinado del 53%.
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2.10.2.4 Andlisis v resultados del ciclo combinado de dos niveles de presion en la caldera de
recuperacion.

His || - 5
¢ — E g1 -
10
( ) :5 } B <+ E.g
EI* |]. E11
L 7
b |
o + i
[,
| = E.&

I

=W
E.5
i
EZ
lp EfD
llustracion 2-13. Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de dos niveles de
presion en la caldera de recuperacion.
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Parametros definidos.

Con la inclusion del segundo nivel de presion aumenta la complejidad del analisis de la caldera.
El funcionamiento de la caldera de recuperacion es basicamente el mismo pero el nimero de
parametros se duplica. En el apartado 3.2.2.4 se listan las consideraciones a tener en cuenta y

se definen algunos pardmetros:

Temperatura a la entrada de la turbina T1 (°C) 535,0
Rendimiento de la turbina N (%) 90
Pérdidas de carga a través del
condensador Apcong (bar) 0,02
Presion a la salida del condensador P3 (bar) 0,045
Presion a la salida de la turbina P2 (bar) 0,065
Rendimiento de las bombas nb (%) 85
Pérdidas de presion Nivel de alta presion | Nivel de baja presion
Apec (bar) 2 1
Apevap (bar) 4 2
Apsob (bar) 5 3
Apcaid (bar) 0 0
Titulo de vapor
Estado 3 — Liquido saturado X3 0
Estado 5 — Liquido saturado Xs 0
Estado 8 — Liquido saturado Xg 0
Estado 10 — Mezcla bifasica X10 90
Estado 11 — Vapor saturado X1 100
Estado 12 — Liquido saturado X12 0
Estado 15 — Liquido saturado X4 0
Estado 17 — Mezcla bifasica Xi6 90
Estado 18 — Vapor saturado X7 100

Tabla 27. Datos de operacion del ciclo de dos niveles de presion en la caldera de

recuperacion. Fuente: elaboracién propia.
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Anadlisis de sensibilidad.

Los parametros que se van a discutir méas en detalle en este caso vuelven a ser basicamente los
mismos que en el caso de un nivel de presioén pero para los dos niveles de presion vy, la

temperatura del estado 19:

e Pinchy Approach del nivel de alta presion.
e Pinchy Approach del nivel de baja presion.
e Presion de entrada a turbina del nivel de alta presion.
e Presion de entrada a turbina del nivel de baja presion.

e Temperatura del estado 19.

En primer lugar se definen los valores de Pinch Point y Approach para optimizar la produccion

de vapor en la caldera de recuperacion.

Pinch y Approach del nivel de alta presion.

La adicion de este segundo nivel de presion no va a afectar a la generacion de vapor de alta
presion ni a las condiciones del vapor de la entrada a turbina de alta presion. Como no se alteran
los estados asociados a la produccion de vapor de alta se mantienen los valores de Pinch Point
y Approach definidos para la caldera de 1 nivel de presién (5°C para ambos) que son los que

permiten una optima produccion de vapor sin exceder el costo de la caldera.

Pinch Point y Approach de baja presion

Los efectos de la variacion del Pinch Point y del Approach en el circuito de baja presion tiene

el mismo efecto que en el nivel de alta. Para aprovechar el calor de los gases a baja presion se
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eligen los valores minimos posibles. Se toma un valor de Pinch Point algo superior que el del
circuito de alta (9°C) y un valor de Approach de 5°C. [7]

Presion de entrada a turbina del nivel de alta.

Como se observa en la grafica 18 el efecto de la variacion de potencia de alta presion es el
mismo que para el caso de una presion en la caldera de recuperacion. Con un aumento en la
presion de entrada a turbina se consigue un aumento de la potencia producida en la turbina de
vapor. El efecto del nivel de baja presién sobre la potencia dibuja un méximo donde la
combinacion de produccidn de vapor en la caldera y el salto entalpico son éptimos. Algo muy

parecido a lo que ocurri6 al incluir el recalentamiento en el ciclo de una presion de caldera.

Potencia generada por la turbina de vapor
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Gréfica 18. Potencia generada en la turbina en funcion de las presiones de los dos niveles de
presiones. Variables: Pinch Pointap = 5°C, Approachapr =5°C, Pinch Pointgp = 9°C
Approachap =5°C py = 5 bar, T19=T1s. Fuente: elaboracién propia.
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Por otra parte, la diferencia de potencia producida con los aumentos de presion en el nivel de
alta son poco significativos. Teniendo en cuenta la contribucidn de las bombas y como ya paso

para el caso de una presion es esperable que la produccion de potencia del ciclo de vapor llegue

a invertirse.
Potencia producida por el ciclo de vapor
40,0
398 50 bar
39,6 eeeceece 50 bar
> 39,4 70 bar
> 39,2
< == 80 bar
-3 39,0
C
2 388 = +90 bar
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38,4 e e= 120 bar
38,2
38,0 e e 140 bar

Presion de entrada a turbina del vapor de baja presidn, bar

Grafica 19. Potencia producida por el ciclo de vapor en funcion de las presiones de los dos
niveles de presion. Variables: Pinch Pointap = 5°C, Approachapr =5°C, Pinch Pointgp = 9°C

Approachap =5°C py = 5 bar, T19=T13. Fuente: elaboracion propia.

El consumo de las bombas de nuevo es decisivo para tomar la decisién de las presiones de
operacion de la turbina de vapor. En la grafica 19 se observa como las mayores potencias del
ciclo de vapor se obtienen a las menores presiones estudiadas. La presion del circuito de alta
para la produccidon de la maxima potencia se da a 70 bar. Para presiones superiores el aumento
de la produccion de potencia bruta en la turbina de vapor no compensa el aumento del consumo

energético de las bombas.

Como sucedi6 en el ciclo de un nivel de presion, una mayor absorcion de calor no esta
directamente relacionada con una mayor produccién de potencia. De nuevo, y como se

argumenta anteriormente la combinacion de un gran salto entélpico y el caudal de vapor tienen
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una mayor importancia que el propio intercambio de calor en caldera. A bajas presiones tanto
para el NAP como para el NBP se logra un mayor intercambio de calor en la caldera, gréfica
20, sin embargo, la produccion de potencia en turbina aumenta a mayores niveles de presion

de alta, gréafica 18.

Calor intercambiado en la caldera
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Gréfica 20.Calor intercambiado en la caldera de recuperacion en funcién de las presiones de los
dos niveles de presion. Variables: Pinch Pointap = 5°C, Approachap =5°C, Pinch Pointgp = 9°C
Approachap =5°C py =5 bar, T19=T13. Fuente: elaboracion propia.

A parte del consumo, también juega en contra de las altas presiones los aumentos de humedad
a la salida de la turbina. Para las presiones bajas no existe problemas pero para presiones por
encima de los 100 bar comienzan a encontrarse titulos de vapor que no cumplen los requisitos.

Si bien, se mantiene la presion definida como Optima anteriormente.
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Titulo a la salida de la turbina

89,0
— 50 bar
88,0 |,
87,0 "-.... seeesee 60 bar
o 86,0 [ = =
% . %. .Q —_ e e 70 bar
= 85,0 ¢ e, - .
& - ¢ — == ¢80 bar
F 84,0 -—-a
- o
83,0 | — S e - - - - o =+ 90 bar
82,0 — = e e,
’ | =100 bar
81,0
5 7 9 11 13 15 = = 120 bar

Presién de entrada a turbina del vapor de baja presion, bar
e 140 bar
Gréfica 21. Titulo de vapor a la salida de la turbina de vapor en funcién de las presiones de
los dos niveles de presion. Variables: Pinch Pointap = 5°C, Approachap =5°C, Pinch Pointgp =

9°C Approachap =5°C py = 5 bar, T10=T13. Fuente: elaboracion propia.

Temperatura del estado 19.

La temperatura del estado 19, ilustracion 3-13, se define teniendo en cuenta que su valor afecta
a la produccion de vapor del nivel de baja presion. Como se explicé en el apartado 2.10.2.1, el
intercambio de calor en la zona sobrecalentador-evaporador esta directamente relacionado con
la cantidad de vapor que se produce. En el nivel de baja presién el comportamiento de la

produccidn de vapor sigue siendo el mismo.

Por tanto, se debe procurar la méxima transferencia de calor hacia el economizador del nivel de
alta presion (ECONapi1) en la zona que se encuentra paralelo al economizador del nivel de baja
presion. Es decir, el vapor debe alcanzar la méaxima temperatura posible antes de ser
reconducido a la parte del economizador del nivel de alta que se encuentra en contacto con los
gases de escape provenientes de la turbina de gas antes que la zona de sobrecalentador-

evaporador del nivel de baja(ECONAapi).
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Dicho esto, se fija la temperatura del estado 19 como la maxima en la region. Se asigna una

temperatura idéntica a la del vapor que entra al calderin desde el economizador, de esta forma

se simplifica el estudio de la caldera.

Ti9 = T13 = Tsqae (pcalderin) - Tapp

Resultados.

Propiedad de los estados de vapor para una presion de entrada a turbina del circuito de alta de

70 bar y de 8 bar para el circuito de baja presion.

Estado Estado fisico Temperatura (°C) | Presion (bar) | Entalpia (kJ/kg)

1 Vapor sobrecalentado 535,0 70,0 3495,6
18 Vapor sobrecalentado 220,5 8,0 2886,1
y Mezcla bifasica 214,2 5,0 2886,1
2 Mezcla bifasica 37,6 0,065 2242,4
3 Liquido saturado 31,0 0,045 130,0
4 Liquido subenfriado 32,3 5,0 135,8
5 Liquido saturado 32,3 5,0 640,2
6 Liquido subenfriado 150,8 77,0 732,7
19 Liquido subenfriado 172,2 76,0 762,5
7 Liquido subenfriado 179,1 75,0 1265,5
Liquido saturado 285,5 75,0 1292,7

Liquido subenfriado 291,8 79,0 1299,1

10 Mezcla biféasica 290,5 75,0 2618,5
11 Vapor saturado 290,5 75,0 2765,8
12 Liquido subenfriado 153,8 12,0 649,2
13 Liquido subenfriado 179,1 11,0 759,1
14 liquido saturado 184,1 11,0 781,2
15 Liquido subenfriado 184,7 13,0 783,9
16 Mezcla bifésica 184,1 11,0 2580,7
17 Vapor saturado 184,1 11,0 2780,7

Tabla 28. Propiedades de los estados del fluido de trabajo del ciclo de vapor para los estados

definidos. Fuente: elaboracion propia.
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Temperatura de los gases de escape a su paso por la caldera de recuperacion:

Temperatura de los
gases de escape (°C)
D 560,0
HI 4741
El 296,8
DIl 235,5
HIl 233,4
Ell 193,7
F 188,7

Tabla 29.Evolucion de la temperatura de los gases de combustion a su paso por la CR. Fuente:
elaboracion propia.

El segundo nivel de presion consigue una mejora importante en el aprovechamiento de calor en
la caldera de recuperacion. La inclusidn del circuito de vapor de baja presion supone algo mas
del 11% del total del calor absorbido en la caldera y la temperatura de salida de los gases de
escape de la caldera baja aproximadamente 60°C respecto al ciclo de un nivel de presion sin

recalentamiento.
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MynAP 35,6
MevapNAP 40,3
Caudales Myungp 59
masicos (KQg/s) |  Mevepnir 6,6
Mcondensador 33,8
Mextraccion 7,7
Qsc ap 26,0
Qevar pap 53,2
Qecon ap 19,0
Intercambios de | Qscee 0,6
calor en la Qevar P 11,5
caldera (MW) | Qeconer 0,6
Qnar 98,1
Qnerp 12,7
Qcr 110,8
Wrv 43,7
Weep 0,20
. Wewp nap 3,29
P(Z;[\(jlr\]/fll)as Wewmp nBP 0,05
Weap nap 0,26
Weap nBp 0,02
Woev 39,8
Rela(_:ién de o 8.7
trabajos (%) :

Il.Memoria

Tabla 30. VValores de operacion del ciclo combinado de dos niveles de presion. Fuente:

elaboracion propia.

Al mantenerse el Pinch y el Approach del nivel de alta presién, respecto al ciclo de un nivel de

presion, la diferencia de produccién de vapor en el nivel de alta presion viene dada Unicamente

por la disminucion de la presion del nivel. La transferencia de calor aumenta en 4 MW gracias

a que la presion 6ptima baja hasta los 40 bar (recordemos que para el ciclo simple la presion

fue 100 bar). Si ademas se tiene en cuenta, ademas, el efecto del nivel de baja presion el aumento

de la transmision de calor aumenta hasta casi 17 MW.
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Caldera de Qintercambiado Cr (MW) Potencias (MW)
Recuperacion NAP NBP CR Wrv Wev
INPC 94,2 - 94,2 40,6 35,6
2NPC 98,1 12,7 110,8 43,7 39,8

Tabla 31.Comparacion de calores y potencias de los ciclos de uno y dos niveles de presion en
la caldera de recuperacion. Fuente: elaboracion propia.

Gracias a la adicion del segundo nivel de presion, la produccion de potencia en la turbina

aumenta 3 MW. Por su parte, la cesion de calor en el condensador aumenta hasta los 71IMW.

El rendimiento térmico del ciclo de vapor nos indica como de eficiente es el uso del calor que
se absorbe en la caldera de recuperacion para producir potencia en el ciclo de vapor. En la
grafica 20 se observa como los rendimientos méaximos del ciclo de vapor se obtienen para
presiones del nivel de alta comprendidas en el rango 80-100 bar, es decir, una mayor parte de
energia absorbida en la caldera de recuperacion se convierte en energia mecanica en un eje. Sin
embargo, como los gases de escape a la salida de la caldera de recuperacion no tienen uso, este
factor no es determinante en el disefio de la instalacion pues interesa producir la mayor potencia
posible. No es aconsejable que la temperatura de los gases de escape baje de los 120°C en el

interior de la caldera pues podrian condensar sulfuros que dafarian la integridad del equipo.

El rendimiento del ciclo de vapor para las condiciones especificadas es del 35,9%, algo menor

que en el caso de un nivel de presién en la caldera de recuperacion.
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Rendimiento térmico del ciclo de vapor
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50 bar

eeooee 650 bar

70 bar

—— 80 bar

= «+ 90 bar

———=100 bar

e 120 bar

= e e 140 bar

Gréfica 22. Rendimientos térmicos del ciclo de vapor en funcion de las presiones de los

niveles de presion. Fuente: elaboracion propia.

La curva del rendimiento Yy potencia del ciclo combinado es la misma que la curva de las

potencias del ciclo de vapor y sus valores para las condiciones especificadas valen 52,7% y

138,7 MW respectivamente.
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Rendimiento del ciclo combinado

50 bar

eeooee 60 bar

== o 70 bar
== 80 bar
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Presion de entrada a turbina del vapor de baja presién, bar

Gréfica 23. Rendimiento térmico del ciclo combinado en funcion de las presiones de los

niveles de presion. Fuente: elaboracion propia.

Potencia del ciclo combinado
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Presion de entrada a turbina del vapor de baja presion, bar

Tabla 32.Potencia generada por el ciclo combinado para la instalacion de dos niveles de

presion. Fuente: elaboracion propia.

Estudio y optimizacion...



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I.Memoria

2.10.2.5 Andlisis vy resultados del ciclo combinado de 2 presiones en la caldera de

recuperacion sin desqasificador.
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llustracion 2-14 Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de dos niveles de
presion en la caldera de recuperacion sin extraccion intermedia en la turbina de vapor.
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Parametros definidos.

Los parametros del Pinch y Approach para los dos niveles de presion éptimos se van a mantener

para el caso sin desgasificador.

Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

Temperatura a la entrada de la turbina T1 (°C) 535,0
Rendimiento de la turbina N (%) 90
Pérdidas de carga a través del condensador Apcond (bar) 0,02
Presion a la salida del condensador P3 (bar) 0,045
Presion a la salida de la turbina P2 (bar) 0,065
Rendimiento de las bombas Mo (%) 85
Diferencia de temperaturas entre los flujos de
recalentamiento y gases de escape Tg-vaif (°C) 15
Nivel de alta | Nivel de baja
Pérdidas de presion oresién oresién
Pinch point (°C) 5 9
Approach (°C) 5 5
Apec (bar) 2 1
Apevap (bar) 4 2
Apsob (bar) 5 3
Apcaid (bar) 0 0
Titulo de vapor
Estado 3 — Liquido saturado X3 0
Estado 5 — Liquido saturado Xs 0
Estado 8 — Liquido saturado Xs 0
Estado 10 — Mezcla bifasica X10 90
Estado 11 — Vapor saturado X1 100
Estado 12 — Liquido saturado X2 0
Estado 15 — Liquido saturado Xis 0
Estado 17 — Mézcla bifasica X7 90
Estado 18 — Vapor saturado X1 100

Tabla 33. Parametros de operacién del ciclo de vapor de dos niveles de presion sin

desgasificador. Fuente: elaboracion propia.
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Andlisis de sensibilidad.

El efecto esperado de la eliminacién del desgasificador del ciclo es el mismo que para el caso
de un nivel de presién en caldera. Un mayor aprovechamiento del calor de los gases de escape
de la turbina de gas y un aumento de la produccion de potencia en la turbina de vapor. Los

parametros que se va a optimizar son:

e Presion de entrada del nivel de alta presion.

e Presion de entrada del nivel de baja presion.

Las ganancias de potencia comparando con los mismos niveles de presion para el caso con
desgasificador en cada caso estan entre los 3-4 MW. La presién del circuito de baja para cada
presion de alta disminuye respecto al caso anterior. El caudal de vapor generado es exactamente

el mismo que en el caso anterior.

Potencia generada por la turbina de vapor

50 bar

esseee 60 bar

70 bar
== ¢80 bar

e 90 bar

Potencia, MW

=== 100 bar
== e= 120 bar

= «140 bar

1 6 11 16

Presién de entrada a turbina del vapor de baja presion, bar

Gréfica 24.Potencia generada en la turbina de vapor en funcion de los dos niveles de presion.

Fuente: elaboracion propia.

Al eliminar la extraccion intermedia de vapor, la presion 6ptima de entrada a turbina del nivel

de baja disminuye por la combinacion del aumento del caudal y, la mejora del salto entéalpico a
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bajas presiones. Esto sucede hasta un limite (alrededor de los 3 bar) donde seguir bajando la

presion empieza a ser perjudicial.

El consumo de las bombas en este caso también es decisivo para definir de las presiones de
entrada a turbina. Como los caudales de vapor producidos en ambos casos son los mismos (nivel
de alta de dos presiones caldera con y sin desgasificador presurizado), la potencia consumida

por las bombas es muy similar.

Potencia producida por el circuito de vapor

45,0
44,8 LS = 50 bar
44,6 esseee 50 bar
= 44,4 70 bar
= 44,2
5 —— 80 bar
g 44,0
9 43,8 @ .« 90 bar
g
43,6 ———100 bar
43,4
532 |y == e= 120 bar
43,0 = e+ 140 bar

1 3 5 7 9 11 13 15

Presién de entrada a turbina del vapor de baja presion, bar

Gréfica 25.Potencia neta producida por el circuito de vapor en funcion de las presiones de los

dos niveles de presion. Fuente: elaboracion propia.

De nuevo, la potencia neta del ciclo de vapor éptima se encuentra para valores de presion de
alta alrededor de los 60-70 bar. Sin embargo, con la eliminacion del desgasificador presurizado
existe un mayor aprovechamiento del calor en la caldera de recuperacion y la temperatura de
salida de los gases de escape de caldera disminuye. Como se observa en la grafica 26 la
temperatura de salida en este caso es un valor limitante para la seleccion de las presiones de

trabajo.
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La presion de trabajo del nivel de baja minima para cumplir el limite de temperatura de salida
de los gases de escape [18] varia desde los 7 bar para una presion de alta de 140 bar hasta los
13 bar para una presion de alta de 50 bar. Esto ocurre porque a bajas presiones se facilita el
intercambio de calor entre los flujos y por tanto para altas presiones del nivel de alta (menor

transmision de calor en este nivel) se puede bajar algo mas el nivel de presion de baja

Temperatura de salida de los gases de escape

140,0
50 bar
135,0
130,0 esseee 650 bar
© 125,0 70 bar
< 1200
= == 80 bar
®© 115,0
o
g— 110,0 @ +9( bar
o
1050 ———100 bar
100,0
== e= 120 bar
95,0
90,0 e +]40 bar

1 6 11 16

Presidn de entrada a turbina del vapor de baja presion, bar

Gréfica 26. Temperatura de salida de los gases de escape de la caldera de recuperacion de dos
niveles de presion sin desgasificador. Fuente: elaboracion propia.

Llegados a este punto se escogen las presiones de operacion que permitan una mayor
produccioén de potencia del ciclo pero que cumpla el requisito de la temperatura de salida de los
gases de la caldera. Son 80 y 11 bar para los niveles de alta y baja respectivamente con las que

se obtiene una temperatura de salida de 120,4°C, superior a los 120°C limitantes. [18]
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Resultados.

Las propiedades de los estados de vapor para las presiones especificadas son las siguientes:

Estado Estado fisico Temperatura (°C) | Presion (bar) | Entalpia (kJ/kg)
1 Vapor sobrecalentado 535,0 60,0 3505,8
18 Vapor sobrecalentado 230,1 11,0 2894,1
2 Mezcla bifasica 37,6 0,065 2223,2
3 Liquido saturado 31,0 0,045 130,0
6 Liquido subenfriado 52,4 87,0 226,9
19 Liquido subenfriado 52,4 86,0 588,7
7 Liquido subenfriado 138,6 85,0 13125
8 Liquido saturado 299,3 85,0 1340,7
9 Liquido subenfriado 300,5 89,0 1347,3
10 Mezcla bifasica 299,3 85,0 2609,9
11 Vapor saturado 299,3 85,0 2751,0
12 Liquido subenfriado 33,5 15,0 141,8
13 Liquido subenfriado 190,0 14,0 807,8
14 liquido saturado 195,0 14,0 830,1
15 Liquido subenfriado 195,6 16,0 832,8
16 Mezcla bifasica 195,0 14,0 2593,0
17 Vapor saturado 195,0 14,0 2788,9

Tabla 34. Propiedades de los estados asociados al fluido de trabajo para el ciclo de dos niveles
de presion sin desgasificador. Fuente: elaboracion propia.

Temperaturas de los gases de escape a su paso por la caldera:

Temperatura de los gases

de escape (°C)

DI 557,9
HI 473,0
El 305,5
DIl 245,4
HII 2433
Ell 204,6

F 120,7

Tabla 35.Evolucion de la temperatura de los gases de la combustion a su paso por la CR.
Fuente: elaboracion propia.
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La temperatura de salida de los gases de combustidn es bastante inferior a la obtenida para el
caso con desgasificador presurizado, casi 70°C menor (ver tabla 29). El aprovechamiento del
calor de los gases de escape en caldera es mucho maés alto que para el caso sin desgasificador.
Como ocurrio en el caso de un nivel de presion en la caldera de recuperacion, el aumento de la
cesion del calor que compensa la eliminaciéon del desgasificador presurizado lo asume el
economizador, en este caso, los economizadores de alta y baja presion (ver tabla 36). Para el
caso del nivel de alta presion la cesion de calor se duplica y en el caso del nivel de baja este

efecto es mucho mayor llegando a aumentar su valor hasta algo mas de ocho veces.

MyNAP 35,3

Caudales MevapNAP 40,0
masicos (kg/s) MunBP 5,6
MevapNBP 6,3

Mcondensador 40,9

Qsc ap 25,9

Qevap pap 50,6

QEecon Ap 38,4

Intercambios de Qsc s 0.6
calor en la Qevar Bp 111
caldera (MW) Qcconer 37

Qnap 114,8

Qnsp 15,4

Qcr 130,3

Wrv 48,4

Wewmp NaP 3,42

Potencias (MW) Wap ne? 0.07
Weap NAP 0,26

Weap NBP 0,02

Wev 44,6

tabajos (%) w 78

Tabla 36.Valores de operacion del ciclo combinado de dos niveles de presion en la caldera de
recuperacion sin desgasificador. Fuente: elaboracion propia.
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El aumento de la potencia del ciclo de vapor respecto al ciclo analogo sin desgasificador es de
casi 5 MW, aunque aumenta la cantidad de calor que se debe ceder al caudal refrigerante. La

potencia generada en la turbina es la mayor de los ciclos objeto de estudio.

Potencias
Caldera de Recuperacion de |~ Qintercambiado CR (MW) (MW) Qcondensador
dos niveles de presion Econae | Econse | CR | Wrv | Woy (MW)
Con desgasificador
70 bar AP, 5bar BP 19,0 0,6 110,8| 43,7 | 39,8 71,0
Sin desgasificador
80 bar AP, 11bar BP 38,4 3,7 130,3| 48,4 | 44,6 85,7

Tabla 37.Comparativa de transferencias de calor y potencias del ciclo de dos niveles de
presion con y sin desgasificador. Fuente: elaboracion propia.

Pese a que aumenta una fraccion el consumo de las bombas, la relacion de trabajos disminuye

en un punto gracias al aumento de produccion de potencia de la turbina.

Los rendimientos del ciclo de vapor y ciclo combinado y la cesién de calor en caldera siguen la
misma tendencia que en caso con desgasificador. En este caso el rendimiento del ciclo
combinado es del 54,5%. El maximo de los ciclos de estudio como ya adelantaba el valor de la

potencia producida por el ciclo de vapor. El rendimiento del ciclo de vapor es del 34,2%.
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Calor intercambiado en la caldera
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Gréfica 27. Calor intercambiado en la caldera para el ciclo combinado de dos niveles de
presion con desgasificador. Fuente: elaboracion propia.

Rendimiento térmico del ciclo de vapor
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Gréfica 28. Rendimiento del ciclo de vapor para la caldera de dos niveles de presion con
desgasificador. Fuente: elaboracidn propia.
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Rendimiento térmico del ciclo combinado

24,6 50 bar
54,5 seesse 60 bar
?5414 e« 70 bar
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54,1 = = 120 bar
54,0 ! ‘/ N — .140bar

1 3 5 7 9 11 13 15
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Gréfica 29. Rendimiento térmico del ciclo combinado para la caldera de dos niveles de
presion con desgasificador. Fuente: elaboracion propia.
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2.10.3 Andlisis comparativo de los ciclos combinados. Conclusiones.

En este apartado se contrastan los valores del ciclo combinado més representativos. Se realiza
una comparacion de los valores 6ptimos obtenidos. Los valores de los pardmetros de operacién
(presiones, temperaturas y entalpias) para cada caso ya han sido tratados, discutidos y
optimizados de manera que en este apartado Unicamente se va a realizar un analisis

comparativo.

En primer lugar se comparan los valores obtenidos con los valores de funcionamiento
facilitados por Siemens para probar que el modelo desarrollado es valido. [16] Comparando las
disposicion semejantes se obtiene un valor de potencia neta del ciclo combinado muy parecido
al planteado por el fabricante, lo que significa que el modelo calculado ofrece unos resultados

de potencia préximos a los que se obtendria en la operacion real.

En la Tabla 38 se adjuntan los valores de dichos pardmetros.
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Un nivel de presion en la caldera de recuperacion

Dos niveles de presion en la
caldera de recuperacion

Condensador de vacio

Pardmetros
Desgasificador | Recalentamiento | Recalentamiento | Desgasificador | Condensador
presurizado paralelo al paralelo al presurizado de vacio
sobrecalentador | economizador
P1 (bar) 100 40 160 60 80
P12 (bar) - 20 10 - -
P1g (bar) - - - 7 11
Weomb 2634 2634 2634 2634 2634
(MW) i) i) ) i) 1)
W+ (MW) 49,5 49,5 49,5 49,5 49,5
Wrv (MW) 40,6 43,1 48,2 43,7 48,4
Wg (MW) 50 2,1 7,2 3,8 3,8
rw (%) 12,5 4.0 15,0 8,8 7,8
Wev (MW) 35,6 41,0 41,0 39,8 44,6
Nev (%) 37,7 34,3 34,2 35,9 34,2
Qcr (MW) 94,2 119,6 119,9 110,8 130,3
Te (*C) 246,7 158,5 160,9 188,7 120,4
Qcond
(MW) 58,6 78,6 78,9 71,0 85,7
Mref (KQ/S) 2819,6 3780,4 3794,6 3413,4 4121,2
Wee (MW) 134,5 139,9 139,9 138,7 143,5
Nce (%) 51,0 53,1 53,1 52,7 54,5
SFC
(g/kWh) 7052,3 6777,1 6779,0 6834,6 6608,7
HR
(kI/KWh) 156,9 150,8 150,8 152,1 1471

Tabla 38.Comparativa de los parametros mas representativos de los ciclos combinados.
Fuente: elaboracion propia.
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Donde:

o Wocomb: combustible aportado

o Whrg: potencia desarrollada por la turbina de gas

o Worv: potencia desarrollada por la turbina de vapor

o Wsa: consumo de los bombas

o rw: relacion de trabajos

o Wocv: potencia neta del ciclo de vapor

o ncc: rendimiento del ciclo de vapor

o Qcr: calor intercambiado en la caldera de recuperacion
o Te: temperatura de salida de los gases de escape de la caldera de recuperacion
o Mres: caudal masico de refrigerante

o Wocc: potencia neta producida por el ciclo combinado
o 1cc: rendimiento del ciclo combinado

o SFC: consumo especifico del ciclo combinado

o HR: consumo de calor del ciclo combinado

Definir cual es la instalacion 6ptima es muy complicado. EI nimero de niveles de presion, el
recalentamiento, el precio del MW en el mercado y el uso de materiales mas resistentes y por
tanto caros para mayores presiones entre otros factores complica la decision. En este apartado

se va a realizar un analisis de la parte termodinamica.

Los principales parametros que se han tenido en cuenta para contemplar un funcionamiento
Optimo del ciclo son la potencia y el rendimiento del ciclo combinado. Como la turbina de gas
es comun para todos, se reduce la labor de optimizacién a la potencia generada por el ciclo de

vapor.

Uso del desgasificador:

Uno de los efectos positivos mas claros es el beneficio de potencia obtenido con la eliminacion

del desgasificador, tanto para los ciclos de una como de dos niveles de presion en la caldera de
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recuperacion de calor. En ambos casos el aumento de la potencia es de 4-5MW, lo que justifica
de sobra la eliminacion de la extraccion intermedia de la turbina. Por lo tanto, se descartan como
candidatos los ciclos que poseen un desgasificador presurizado alimentado por una extraccion

intermedia de la turbina de vapor.

El aumento del aprovechamiento de calor en la caldera de recuperacion también es patente en
ambos casos manifestandose con una importante bajada de la temperatura de salida de los gases
de escape. Dado que los gases de escape se expulsan a la atmosfera cuando salen de la caldera
de recuperacion lo ideal siempre es absorber la méxima cantidad de calor posible de ellos sin

Ilegar a la temperatura de condensacion de algunos gases que pueden dafar el equipo [18].

Un aspecto a tener en cuenta en favor de los desgasificadores es que el rendimiento térmico del
ciclo de vapor tras su eliminacion disminuye en todos los casos. Si existiera un uso de los gases
de escape tras su salida de la caldera de recuperacion este factor jugaria a favor de mantener los

desgasificadores en el ciclo.

El aspecto negativo de la eliminacion del desgasificador es el aumento de la cesion de calor que
debe de realizarse en el condensador. Esto conlleva un aumento del caudal de refrigeracion en
el condensador y un aumento del area de transferencia, lo que se traduce en un aumento del

tamano y del costo del condensador.

Potencia, rendimiento y presiones de operacién

En la busqueda de unas mayores potencias y rendimientos del ciclo combinado es necesario
cumplir las limitaciones mecanicas que imponen determinados equipos como pueden ser la
cantidad de liquido permitido a la salida de la turbina de vapor, las presiones de operacion
necesarias para la correcta operacion de equipos como el desgasificador o el condensador,
etcétera.
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Ademas, existen factores que influyen de manera decisiva en el coste de los equipos como son
las presiones de operacion que marcan la inversion necesaria en la caldera de recuperacion, las

bombas, las conexiones y demas aparatos de la instalacion.

Como se observa en la tabla 38, para los ciclos de un nivel de presion en la caldera de
recuperacion sin desgasificador, la diferencia de potencia producida es nula. Sin embargo, la
presion para conseguir las condiciones de operacion 6ptimas para el ciclo con recalentamiento
paralelo al sobrecalentador es de 40 bar en el nivel de alta y 160 bar para el ciclo con
recalentamiento paralelo al economizador. Tras lo expuesto en la seccidn anterior se puede
afirmar que aunque termodinamicamente el ciclo con el recalentamiento paralelo al
economizador posee un mayor rendimiento, la diferencia de potencia producida no justifica el
aumento de presion que es necesario realizar debido al aumento del coste de los equipos de la

instalacion.

Este factor, ademas, provoca que la relacién de trabajos sea mucho mayor para la instalacion
con el recalentamiento paralelo al economizador. De hecho, la produccién de potencia en la
turbina de vapor de la instalacién con recalentamiento paralelo al economizador es 5 MW
superior a la otra disposicion pero el consumo de las bombas se triplica igualandose la

produccién de potencia de ambas instalaciones.

Las dos instalaciones mas deseables son la instalacion de un nivel de presién con el
recalentamiento paralelo al sobrecalentador y la instalacién de dos niveles de presion sin
regeneracion. En este Ultimo caso habria que tener en cuenta muchos factores a parte de los
termodinamicos pues no se tiene una referencia del coste de la inclusién del recalentamiento ni

de los niveles de presion.

Si nos referimos al rendimiento, la eficiencia de un motor de turbina de gas no suele superar el
40%. Con los ciclos combinados analizados no se baja del 50%. El rendimiento mas bajo se
obtiene con el ciclo méas simple (51%) llegando a superar el 54% al incluir el segundo nivel de

presién y eliminando el desgasificador.
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Heat Rate y consumo especifico

Los valores tipicos para un motor de turbina de gas simple rondan entorno a un consumo de

calor alrededor de los 9000 kJ/kWh y un consumo especifico entorno a los 200g/kWh [19].

El heat rate baja desde los 9386kJ/kWh, para la turbina de gas en condiciones 1SO, hasta los
7052kJ/kWh en el caso mas desfavorable (un nivel de presion sin desgasificador) y el consumo
especifico neto se sitla en 156,9 g/kWh en el mismo caso. Esto significa que para producir una
unidad de potencia la cantidad de combustible disminuye de manera importante respecto a la
operacion de la turbina de gas. En el ciclo de estudio el caudal de combustible se mantiene por
lo que el efecto se refleja en la diferencia de potencia producida al acoplar el ciclo de vapor al

ciclo de gas.

Conclusiones.

Tras el desarrollo del analisis se puede afirmar que:

e Realizar la desgasificacion en las centrales de ciclo combinado a presiones superiores
a la del condensador empleando un desgasificador presurizado supone un lastre para la
produccidén de potencia de la turbina de vapor y por tanto de toda la instalacion.

Como se observa en la tabla 38 tanto para el ciclo dos niveles de presion en la caldera,
la eliminacion del desgasificador presurizado supone un aumento de alrededor de 5
MW en la produccién de potencia.

e Los recalentamientos intermedios en la turbina de vapor son una modificacion efectiva
para paliar los problemas de liquido a la salida de la turbina de vapor y contribuyen de
manera significativa a la generacion de potencia del ciclo gracias a la mejora del salto
entalpico en la turbina.

Mientras que para el ciclo simple existen problemas de titulo por encima de los 100 bar

de entrada a turbina, para los ciclos con recalentamiento el titulo no es un problema en
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las combinaciones de presion con las que se obtienen mayores producciones de
potencia.

e Afadir un segundo nivel de presion al ciclo mejora con creces la produccién de potencia

de la turbina y del ciclo y marca la diferencia en el aprovechamiento de calor de los
gases de escape en la caldera de recuperacion.
Si se comparan las instalaciones con desgasificador presurizado de una y dos niveles
de presion en la caldera se observa que aumento de la transferencia de calor es de més
de 15MW lo que supone un importante aumento del intercambio cal6rico entre los
flujos gas-vapor en la caldera. EI aumento de potencia al afiadir el segundo nivel de
presion estd por encima de los 4 MW, una importante fraccion de la potencia producida
por el ciclo de vapor (alrededor del 10%).

e La presion de salida del vapor de la turbina de vapor repercute de manera importante
sobre la produccion de potencia de la turbina de vapor por lo que se debe procurar
disminuir las pérdidas que experimenta el fluido de trabajo a su paso por el condensador.
En la grafica 9 se demuestra que esta presion es determinante la produccion de potencia
en turbina, sobre todo a bajas presiones. EI aumento de potencia en turbina bajando la
presion de salida de los 0,1 bar hasta los 0,02 bar (para el ciclo simple) es de 6 MW.

e Realizar el recalentamiento paralelo al economizador es una pésima modificacion. Para
optimizar esa disposicion es necesario recurrir a presiones de operacién elevadas
agravando los costes de los equipos del ciclo. La produccion de potencia de ambos
ciclos es idéntica, sin embargo la presion 6ptima de operacion del nivel de alta del ciclo
pasa desde los 40 bar al colocar el recalentamiento paralelo al sobrecalentador a los 160

al pasarlo a la zona del economizador.
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2.11 DIMENSIONADO Y CALCULO DE LAS PERDIDAS DE CARGA DEL
CONDENSADOR:

En este apartado se selecciona el modelo de condensador y se dimensiona. Los datos que se

utilizan para calcular el condensador son los del ciclo mas eficiente.

Se toma como variable a optimizar las pérdidas de carga del flujo de trabajo. Como se demuestra
en el apartado 2.10.2.1 la disminucién de las pérdidas de presion influye de manera decisiva en
la produccién de potencia del ciclo combinado asi que el objetivo del dimensionado es
minimizar las pérdidas de presion del fluido caliente aunque esto suponga un aumento de las
dimensiones del condensador. Finalmente se valora si el modelo elegido es el mas conveniente

para el ciclo combinado disefiado.

Se ha decidido utilizar un condensador de carcasa y tubos. Este tipo de intercambiador es el
modelo mas utilizado en procesos industriales (un 90% de las veces) [20]. Se dividen en 3
partes: parte frontal, cuerpo y parte final. El cuerpo es la parte del condensador cuyo impacto
en las pérdidas de carga y las dimensiones es mayor y por tanto se centra el estudio en esta

Zona.

En primer lugar se elige el modelo del cuerpo de la ilustracion 2-18:
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llustracion 2-18 Modelos estandar del cuerpo y cabezales frontales y finales de un condensador
de carcasa y tubos. [20].
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Se selecciona un condensador de carcasa y tubos tipo E. Es un intercambiador sencillo de 1
paso por carcasa. Este modelo es muy versatil, no tiene limites constructivos (puede fabricarse
tan grandes como se desee) y los calculos son méas sencillos. Por este motivo se realizan los

calculos con un cuerpo tipo E.

.9 1
1

J i Crossilow
(Conbinad Flow
for Condensar)

llustracion 2-19.Esquema de un cuerpo Tipo J. [21]

Existen otros cuerpos que se disefian con el objetivo de minimizar las pérdidas de presion, son
los cuerpos tipo J. El tipo J es una carcasa que divide el flujo entrante en dos salidas situada en
la parte central del condensador (ver ilustracion 2-19). Se usa para trabajos que requieren
pérdidas de carga muy reducidas. Un cuerpo tipo J produce una octava parte de las pérdidas de
carga que produciria un cuerpo tipo E de dimensiones similares. Sin embargo, debido a la
dificultad de su célculo, no se usa este modelo.

Una vez se terminen de realizar los calculos, se valorara si las dimensiones del condensador
con un cuerpo tipo son lo bastante reducidas como para afirmar que un cuerpo tipo J no es
necesario o por el contrario, este tipo de cuerpos son requeridos para realizar este tipo de

funciones.

Se realiza un intercambio de calor entre una mezcla bifasica con alto contenido en vapor (titulo
del 90%-95% en vapor) y un fluido liquido que no cambia de fase. El objetivo del condensador
es conseguir que el primer fluido condense hasta estado liquido. Por tanto si este intercambio

de calor conlleva un cambio de fase de gas a liquido, se esta hablando de un condensador.
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En los condensadores de carcasa y tubos, el fluido puede ser condensado usando un gas o un
liquido. Si es el primer caso, el fluido frio avanzara por dentro de los tubos, y si es el segundo
caso es el gas refrigerante el que avanza por fuera de los tubos. En este caso, el caudal de

refrigeracion avanzara por el interior de los tubos.

En el documento [22] se muestra una forma viable de calcular el coste de un condensador de
carcasa Yy tubos en funcién de su tamafio y sus componentes. Sin embargo, de acuerdo a
diferentes estudios, este método, aunque orientativo a la hora de comparar disefios, esta sujeto
a un error de +-30. Ademas, se demostro que ese tipo de modelos no es lo bastante preciso para
ofrecer un resultado del coste adecuado [23]. En [23] se expone que los datos solo pueden ser
precisos cuando se trabaja dentro de un rango de datos limitado y con programas de célculo

matematico complejo.

Son muchos los factores que afectan al coste del condensador. Por tanto, no se realizara el
calculo del coste del condensador, aunque si se tendré en cuenta que un tamafio excesivo puede

acarrear un incremento notable en el costo.

2.11.1 Suposiciones iniciales:

Para calcular el tamafio del condensador, las pérdidas de carga y deméas propiedades se van
a realizar algunas suposiciones para luego realizar diversos calculos y comprobar si dichas
suposiciones son o no validas. Si no lo fueran, implicaria realizar diversas modificaciones en
los datos supuestos y repetir el proceso. Los valores a suponer para el comienzo de los calculos

son los siguientes:

e Pérdidas de carga iniciales.
e Diametros y espesores de los tubos.

o Velocidad del refrigerante en el interior de los tubos.

Se suponen unas pérdidas 0,08 bar para comenzar el desarrollo de calculo y se fija una presion
de 0,045 bar a las salida del condensador. Por tanto, el fluido de trabajo sale de la turbina a
0,125 bar de presion como mezcla bifasica en alto contenido de vapor.
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Para dimensionar el condensador debe conocerse el caudal masico del flujo de trabajo, las
propiedades de entrada-salida del flujo de vapor (estados 2 y 3) y las propiedades del flujo
refrigerante. Con estos valores se calcula el calor que se cede al fluido de refrigerante y el caudal
masico del mismo. Estos valores son aportados como datos de la operacion del ciclo de vapor.
En la tabla 39 se numeran las propiedades de los flujos con los que opera el condensador. El
liquido refrigerante es agua de mar y sus propiedades se calculan con la referencia [24]:

Estados 2 3 e S
Mezcla Liquido Liquido Liquido
Estado fisico bifasica saturado subenfriado subenfriado
Temperatura (°C) 37,6 31,0 20,0 25,0
Presion (bar) 0,125 0,045 - -
Entalpia (ki/kg) 2193,5 130,0 83,4 104,2
Titulo 83,3 0,0 0,0 0,0
Densidad (kg/m”3) 993,1 995,3 998,2 997,1
Viscosidad dindmica
(kg/ms) 6,83E-04 7,80E-04 1,00E-03 1,00E-03
Caudal masico (kg/s) 40,9 40,9 4262,0 4262,0
Tabla 39.Propiedades de los estados que afectan al disefio del condensador y caudales
masicos.

El calor cedido al flujo refrigerante es 87,22 MW el caudal mésico de 4210,0 kg/s. Para obtener
el caudal volumétrico se divide este caudal masico por la densidad del liquido. Como este valor
depende de la temperatura, se calcula la media aritmética entre la entrada y la salida para obtener

un valor préximo al real:

Mye f

Q = mref . vref = = 4,21m3/s

pref
El caudal volumétrico es de 4,21 m®/s.

A continuacion se muestra el proceso que se sigue para calcular las caidas de presion en el
condensador, el diametro de los tubos del condensador y su espesor, la velocidad del fluido frio,

el material de los tubos, los coeficientes de transferencia de calor, la longitud de los tubos...
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(

Propiedades de los fluidos de
trabajo: h, m, T, etc.

g

o

los tubos, area de transferencia,
N2 tubos equivalentes, didmetro

™

Se calcula con h:

Numero de tubos, longitud de

de condensador, h',, y las
pérdidas en el condensador.

J

Seleccionar : d,, espesor de tubos,
PR, material de los tubos,
disposicion de los tubos, tipo de
condensador, velocidad de fluido
frio.

\

Se supone un valor inicial de h,

Se repiten los célculos con h' y realiza
un proceso iterativo hasta obtener un
h, final.

éSon los resultados aceptables?

Si. Resultado final.

¥

No. Cambiar los valores
seleccionados en el segundo paso
y repetir el proceso.

lustracion 2-20 Proceso para dimensionar el condensador y calcular las pérdidas de carga.
Elaboracion propia.
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En el apartado 3.3 se encuentra el desarrollo para alcanzar el primer resultado del proceso que
se ha seguido para calcular el condensador. En este apartado se indica el procedimiento para

obtener el factor de conveccion externo y las pérdidas de carga.

Para calcular el factor de conveccion externo se usa el método de Kern [21]. El método de Kern
exige el calculo del “ntimero de tubos equivalente” (N). Este valor representa el nimero de
tubos que habria en una columna del condensador si todas las columnas tuvieran el mismo
namero de tubos. Se aclara en el apartado 3.3.4. Después, como se indica en la llustracién 2-
20, se calcula el valor de la caida de presion. Para este calculo se utilizan dos métodos: El

método de Kern y el método de Bell-Delaware.

La diferencia principal entre los dos métodos es que el método de Bell Delaware calcula las
pérdidas de carga en cada una de las secciones del condensador, incluyendo fugas, mientras que
el método de Kern calculas las pérdidas como un todo. EIl segundo método es menos preciso.

Los resultados obtenidos seran comparados y se tomara el valor menor. Apartado 3.3.10.

Dado que hay dos posibles configuraciones de los tubos, las graficas indican la evolucién

para una configuracion en linea/cuadrado y una configuracion en triangulo/triangular:

Imagen 3-32 Distancias entre tubos para una configuracion en linea (izg.) y en tridngulo (der.)
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2.11.2 Analisis de los resultados iniciales:

En el caso resuelto en el apartado 3.3.8.2 se observa que la caida de presién es mucho
mayor que la que inicialmente se supuso. Se obtuvieron 2,37 bar de pérdidas. Esto implica que
la presion de la salida de la turbina deberia aumentar considerablemente, lo cual reduciria la

potencia. Esto es indeseable, por tanto se realizaran cambios en las suposiciones iniciales.

Para saber qué cambios son los apropiados, se ha supuesto un diametro de tubos, un
espaciado entre tubos (PR), una velocidad del fluido refrigerante en los tubos, una distancia
entre deflectores y un espesor de tubos. Se han desarrollado varias gréficas que muestran la
evolucion de distintas propiedades del condensador en funcion de una variable. Esto permite
saber que efectos tienen sobre la operacion del condensador y asi optimizarlas de cara a

minimizar las pérdidas de presion del fluido de trabajo.

Las propiedades analizadas son:

e Diametro minimo admisible del condensador. (Ds)
e Longitud de los tubos. (L)

e Caida de presion. (AP)

e NuUmero de tubos (Nt).

e Numero de tubos equivalente (N).

e Area Exterior. (Ao)

e Factor de conveccion Interna y Externa. (hi y ho)
Estas propiedades son calculadas en funcion de la variacion de:

e Espaciado entre tubos (PR).
e Diametro del condensador. (Ds)
e Diametro exterior de los tubos. (do)

e Velocidad del fluido refrigerante. (V)
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2.11.3 Andlisis grafico de los primeros resultados en funcion de varias variables.

En este apartado se realiza un estudio sobre como afectan determinados pardmetros a la
transferencia de calor, tamafio del condensador y a las pérdidas de presion. Las variables a

estudiar son:

e Velocidad del flujo refrigerante.
e Distancia entre los tubo y diametro exterior.
e Espacio de los tubos y la carcasa.

e Diémetro exterior de los tubos.

El andlisis que se lleva a cabo nos permite conocer qué disposicién de los tubos y qué
modificaciones mejoran el rendimiento del condensador reduciendo costes y pérdidas de carga.
Cuando se ajusten los valores de entrada finales al condensador, se podra calcular el
dimensionado final. Las graficas que se exponen en este apartado han sido desarrolladas para
la suposicion inicial de 0,125 bar a la salida de la turbina. Ademas, se toman otros parametros
por defecto:

Velocidad 2,20 m/s

PR 1,3 -
Didmetro carcasa El minimo admisible | m
Diametro exterior de los tubos (do) y | 1,5 y 0,109 pulgadas
espesor

Tabla 40. Valores supuestos para el calculo de la primera iteracion. Fuente: elaboracion
propia.

Estos valores cambian solo cuando se usan como variable para las gréficas.
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Cada sub apartado se divide a su vez en tres partes:

e Efectos directos.
e Efectos indirectos.

e Conclusiones.

Il.Memoria

En el apartado 3.3.11 se desarrollan todas las gréficas que se exponen a continuacion.

2.11.3.1 Variable: Velocidad en el interior de los tubos.

Caida de presion vs Velocidad
8,00E+6

e o|inea -—@— Triangulo Linea Delaware ====- Triangulo Delaw
7,00E+6

6,00E+6

5,00E+6
4,00E+6
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2,00E+6
1,00E+6

——— e . ° o . o

0,00E+0
2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40

Velocidad fluido interior [m/s]

Caida de Presién calculo de Kern [Pa]

Gréfica 30.Caida de presion vs velocidad en el interior de los tubos.
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Factor de conveccion vs Velocidad

10.000
== = Conveccion externa Triangulo ===@=== Conveccion Externa Linea
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1,95 2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40 2,45

Velocidad fluido interior [m/s]

Grafica 31.Factor de conveccion vs velocidad en el interior de los tubos.

Longitud vs Velocidad
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Longitud de los tubos (m)

Gréfica 32.Longitud vs velocidad en el interior de los tubos.
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Area exterior vs Velocidad fluido interior
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<
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Velocidad fluido interior [m/s]
Gréfica 33.Area exterior vs velocidad en el interior de los tubos.
Diametro de carcasa minimo vs velocidad
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S

Velocidad fluido interior [m/s]

Gréfica 34.Diametro minimo de carcasa vs velocidad en el interior de los tubos.

Efectos directos.

La velocidad en los tubos afecta directamente a dos valores: el factor de conveccion interna 'y
el nimero de tubos.
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Las variaciones de velocidad afectan el nimero de Reynolds que altera el nimero de Nusselt y,

por tanto, el factor de conveccién se ve modificado.

El nimero de tubos dentro de la carcasa depende del caudal que circula por cada tubo
(Q=A-Nt-V) asi que a mayor velocidad, mayor caudal por segundo y menor nimero de tubos

sera necesario para un area determinada.

Un aumento de la velocidad provoca una disminucion del area de intercambio y del nimero de

tubos.

Efectos indirectos.

El efecto de la disminucién del nimero de tubos es una disminucion del didmetro de la carcasa
la cual afecta directamente al nimero de tubos equivalente apartado 3.3.7, valor necesario para
calcular el factor de conveccion externa (ho) que determina la longitud (y por tanto el area) y
también tiene efectos sobre la caida de presion. Sin embargo “ho” varia levemente y la longitud

crece continuamente.

Este fendmeno se produce porque el nimero de tubos disminuye continuamente. Al disminuir
el nimero de tubos, el area también disminuye, pero la longitud de los tubos es mayor para
permitir que la transferencia de calor pueda completarse (el aumento de la longitud es menor
que la reduccién del nimero de tubos, por eso el area disminuye). A mayor longitud y menor
diametro, mas veces pasara por los tubos el fluido de la carcasa, aumentando notablemente la

caida de presion.

Se observa que la caida de presién aumenta progresivamente dando un salto en algunos puntos.
Este salto se debe a que hay un paso mas del fluido a través de los tubos, ya que el nimero de

pasos es un namero natural que es numero de deflectores (Nb) mas uno. Como es un namero
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natural, al igual que pasa con el nimero de tubos equivalente, el salto de un nimero al siguiente
es mucho mas notable. Esto es muy interesante ya que implica que la variacién de la velocidad

o0 de otra variable no es tan significativa mientras estos nUmeros se mantengan constantes.

En la grafica de la caida de presion se observa que la presion aumenta de forma leve con la
velocidad. Si se requiere un condensador méas pequefio, podria considerarse tomar una
velocidad en el interior de los tubos mayor que permita una reduccion del diametro del
condensador con un leve aumento de su longitud. Pero si tomamos una longitud muy alta que
implique afadir un deflector més, el aumento en la caida de presion no se justifica ya que la

reduccion del diametro del condensador es progresiva, no escalonada.

Conclusion:

Se concluye que una velocidad alta dentro de los tubos permite un menor didmetro del
condensador, a costa de una mayor longitud de los tubos para realizar la transferencia de calor
(ya que habra menos tubos) y aumentara las pérdidas de carga de forma gradual mientras el
namero de deflectores sea constante y de forma mas pronunciada cuando el nimero de
deflectores aumenta. Se puede deducir entonces, que para un niumero dado de deflectores, la
velocidad mayor es la deseable, pero cuando el nimero de deflectores aumenta, debe

considerarse si es apropiado o no asumir el aumento de las pérdidas de carga.
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2.11.3.2 Variable: Didmetro del condensador.

Caida de presion vs Diametro condensador
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Gréfica 35.Caida de presion vs didmetro del condensador.

Efectos directos.

El efecto méas notable de las dimensiones de la carcasa sobre el condensador es que un mayor
didmetro permite una distancia entre deflectores mayor y por tanto, los pasos entre los
deflectores se reducen, reduciendo las pérdidas de presion. Un aumento del didmetro del
condensador manteniendo constante la distancia entre tubos hace que el espacio entre tubos y
carcasa aumente progresivamente, reduciendo las pérdidas de carga. Como el espaciado entre
tubos, la velocidad del fluido y el didametro de los tubos es constante, el factor de conveccion
es el mismo siempre y la longitud de los tubos no varia. Solo la presion disminuird

continuamente ya que hay mas espacio entre tubos y carcasa para que avance el fluido.

El diametro del condensador es proporcional al numero de tubos que contenga, siempre podra
tener un didametro mayor que el necesario para albergar los tubos internos, pero nunca podréa ser

menor, ya que entonces los tubos no cabrian.
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Efectos indirectos:

Al no variar ninguna propiedad salvo la caida de presion, no hay otros efectos.

Conclusion:

Un mayor didmetro de condensador fomenta un aumento de la distancia entre deflectores y el
espaciado tubos-carcasa, reduciendo las pérdidas de carga. El resto de propiedades se mantienen
constante, de lo cual se deduce que aumentar el diametro permite reducir las pérdidas de carga
sin alterar ninguna otra propiedad. Es el método maés efectivo para reducir las pérdidas de carga,

sin embargo un diametro excesivamente grande no es deseable.

2.11.3.3 Variable: PR (Relacién entre la distancia entre tubos vy su diametro exterior).

Diametro minimo admisible vs PR
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Relacion PR (Distancia entre centros / didametro de tubo)

Grafica 36. Didmetro minimo vs PR.
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Caida de presion vs PR
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Grafica 37. Caida de presion vs PR.
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Gréfica 38.Longitud vs PR

124 Estudio y optimizacion...



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I.Memoria

Area exterior vs PR
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Grafica 39.Area exterior vs PR.

Efectos directos.

Un mayor PR implica que la distancia entre tubos aumenta y por tanto el didmetro del
condensador y el nimero de tubos equivalente aumentan (el nimero de tubos permanece
inalterado). Como el diametro del condensador que se toma en estas graficas es el minimo
admisible, el namero de tubos sera constante, ya que el nimero de columnas y tubos por
columna no varia porque el didmetro del condensador se adapta al aumento de la distancia entre
tubos. La caida de presién es inversamente proporcional al didmetro equivalente que aumenta
exponencialmente con la distancia entre tubos. La presién disminuye muy rapidamente al

principio y mas lentamente para PR altos.

El factor de conveccion se reduce exponencialmente, ya que el valor “w” depende de la
distancia entre tubos a lo ancho y alto del condensador y afecta al nUmero de Reynolds bifasico

haciendo que disminuya y por tanto el factor de conveccion.
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Efectos indirectos.

Al disminuirse el factor de conveccion, al contrario que en el caso anterior, el area de
transferencia tendra que aumentar, esto hace que la longitud se incremente. Por tanto, tanto el

diametro como la longitud del condensador aumentaran con el PR.

Conclusion.

La reduccion de la caida de presion es mas que notable con la progresion del PR, tanto para
una distribucion en linea como en triangulo. A medida que aumenta PR, también lo hace la
longitud y el didmetro del condensador lo cual hace que el coste del condensador aumente mas
de lo que podria desearse. Ademas, para PR altos, la reduccién en las pérdidas de presion es
cada vez menor, mientras que el tamafio del condensador mantiene su crecimiento, lo cual hace

que los PR maés altos no sean deseables.

126 Estudio y optimizacion...



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I.Memoria

2.11.3.4 Variable: Diametro exterior de los tubos.

Diametro minimo admisible vs do
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Gréfica 40.Diametro minimo vs diametro exterior de los tubos.
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Gréfica 41.Longitud vs diametro exterior de los tubos.
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Area vs do
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Grafica 42.Area exterior vs diametro exterior de los tubos.
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Gréfica 43. Caida de presion vs diametro exterior de los tubos.
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Numero de tubos vs do
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Gréfica 44. NUmero de tubos vs didametro exterior de los tubos.

Efectos directos.

El diametro exterior de los tubos afecta directamente al nimero de tubos. Un mayor diametro
exterior suele venir acompafiado de un mayor didmetro interior, y es este diametro el que afecta
al caudal que puede admitir cada tubo para una velocidad dada. Por tanto a mayor didmetro

interno menos tubos seran necesarios.

A diametros muy pequerfios el factor de conveccion es muy alto y la longitud necesaria es muy
baja. Para diametros muy grandes pasa exactamente lo contrario. EI motivo de este fendmeno

se deduce en la ecuacion del factor de conveccion y en sus componentes:

N[ =

1
1 1 2 S 5
ho = |5+ M2 + (b +BE) | <N = (V= 18]

1
Pi* (P1—Pg) * g *igg*xd® |*
Hi * (Tsat_Tw) *kl

hl*d
k;

=0,728*[
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kb 1
hg, = 0,59*E*Re2

El factor de conveccion de la ecuacion de Nusselt “h1~ es inversamente proporcional al didmetro

ya que la ecuacion quedaria dividida por la raiz cuarta del diametro.

A mayor numero de tubos, el nimero de tubos equivalente serd& mucho mayor, lo cual
disminuiria el valor del factor de conveccién, pero no sera tan alto como para compensar el

aumento del factor de conveccion que aporta un diametro muy bajo.

Efectos indirectos.

Debido a un aumento en el factor de conveccion y a una mejora en la transferencia de calor, la
longitud de los tubos es baja para diametros bajos y muy alta para didmetros altos. Mientras el
area total de transferencia (que depende del diametro y del nimero de los tubos ademas de la
longitud) aumenta hasta duplicar su nimero cuando el diametro exterior de los tubos pasa de
0,25 a 2,5 pulgadas, la longitud de los tubos pasa de 1 metro a 20 metros. Es un dato interesante,

pues el area y la longitud no progresan de una forma similar.

El aumento en la longitud implica un aumento en la caida de presion debido al aumento en el
nimero de pasos de los deflectores. En las gréficas se ve que utilizando el método Bell-
Delaware, la caida de presiéon disminuye considerablemente y luego aumenta. Los primeros
didmetros no sirven para calcular la caida de presion con este método porque la relacion
Longitud-Diametro es tan reducida que los deflectores no pueden colocarse dentro del
condensador. A partir de 0,5 pulgadas de diametro de tubo el nimero de pasos por los
deflectores es mayor que 0 y esos resultados si son validos. La caida de presion disminuye
continuamente a medida que el nimero de tubos se reduce hasta llegar al minimo en 0,75” para
ambas disposiciones, a partir de ese punto vuelve a aumentar. Se debe a que el aumento
exponencial de la longitud hace que el nimero de pasos por los deflectores aumente muy

rapidamente, aumentando las pérdidas de carga.
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El didametro del condensador disminuye con el aumento de los didmetros de los tubos, ya que
se reduce el nimero de tubos a albergar, pero como el diametro exterior de los tubos aumenta,

el tamafio final es casi constante en cada punto.

Conclusion.

El diametro de los tubos afecta principalmente a la longitud del condensador y al numero de
tubos que éste albergara. Los diametros bajos ofrecen mayores beneficios que los didmetros
altos, ya que la longitud de los tubos se reduce, la transferencia de calor mejora y el diametro
del condensador permanece invariable. Sin embargo, a didmetros muy bajos (0,25 pulgadas y
3/8 pulgadas) el nimero de tubos por los que pasa el agua de refrigeracion es de 70.000 y 30.000
y la longitud es demasiado pequefia como para calcular correctamente las pérdidas de carga.

Esto hace que no sean opciones adecuadas.

Dado que se esta calculando la caida de presion con el método Delaware, y el valor determinante
para el disefio del condensador es la caida de presién, el didmetro mas adecuado es 0,75 para

una configuracion en linea.

2.11.3.5 Conclusiones globales del primer anélisis:

Viendo las gréaficas se observan distintas evoluciones de las propiedades con las distintas
modificaciones. Se analizan las distintas ventajas y desventajas de cada una de las cuatro

variables (Velocidad, Didmetro de Carcasa, PR y Diametro de tubos).

Lo primero que se observa es que la disposicion en triangulo siempre ofrece mayores pérdidas
de presion aunque reduce el tamafio del condensador. Se ha visto como en todas las graficas, la

disposicion en triangulo produce mayores pérdidas de carga. Esto encaja con los datos
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aportados por la bibliografia [21] que indica que las configuraciones en triangulo son usadas
cuando se busca un condensador de pequefio tamafio y las pérdidas de carga no son importantes.

Un aumento en la velocidad del agua de refrigeracion puede reducir el nimero de tubos y el
area de transferencia de calor a costa de un pequefio aumento en la longitud. Sin embargo, la
caida de presion da un salto cuando el nimero de pasos por deflectores aumenta, asi que debera
tomarse una velocidad que permita la menor caida de presion en el condensador con el menor

didametro necesario posible.

La velocidad minima (2 m/s) es la que ofrece menores pérdidas de carga aun con un mayor
numero de tubos. El didmetro de la carcasa serd mayor, lo cual no es deseable, pero la reduccion
de la caida de presion es prioritaria. Para reducir ain mas la presion se aumenta el espaciado
entre tubos intentando encontrar un equilibrio entre un PR alto y un diametro de condensador
no demasiado grande. Si el didmetro fuera muy grande, se podria analizar si es justificable
aumentar la velocidad del refrigerante para reducir su tamafio, reducir el PR o aumentar los
cortes de los deflectores para reducir las pérdidas de carga. EI didmetro de los tubos seré fijo ya
que se observo en el apartado 2.11.3.4 que el diametro éptimo es 0,75 pulgadas.

2.11.4 Anélisis gréafico con nuevas modificaciones:

La caida de presidn observada en los céalculos anteriores no se corresponde con la supuesta (0,08
bar), ya que son muchas las variables a tener en cuenta. Sin embargo, esta informacién aporta

nuevos datos para empezar a trabajar.

Se observa que el aumento progresivo del PR o del diametro produce que las pérdidas de carga
disminuyan continuamente a la vez que aumenta el tamafio, el cual es el Unico inconveniente.
Sin embargo, los condensadores de carcasa y tubos no tienen un limite de tamafio (aunque si
aumenta el coste del mismo) por tanto se puede hacer tan grande como sea necesario para

obtener las pérdidas deseadas.
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Con los datos de partida del apartado 2.10.3 se obtuvieron unos resultados que permiten
aproximar qué perdidas de carga puede obtenerse en el condensador. Muchos de los resultados
son superiores a la caida de presion supuesta, pero el analisis de las diferentes variables del

condensador indica cdmo se puede obtener un mejor resultado.

Se ha realizado el mismo procedimiento, con una presion de condensado de 0,045 bar y unas
pérdidas de 0,02 bar en el condensador. Este valor de presion se ha propuesto debido a que de
la grafica 53 se comprueba que se pueden obtener pérdidas por debajo de 2000 Pa. Como 0,02
bar es en principio un buen resultado, se va a intentar obtener este valor. Si el tamafio del

condensador fuese excesivo se propondria una alternativa.

El resto de propiedades que se probaran para el resultado final son:

Velocidad 2 m/s
PR 1,6 -
Diametro exterior de los tubos y espesor | 0,75y 0,058 pulgadas
Espaciado tubos-carcasa 0,1 m
Corte de los deflectores 30 %

Tabla 41. Valores supuestos para el calculo de la segunda iteracion. Fuente: elaboracion

propia.

Con estos nuevos datos, se repite el procedimiento. Como el aumento del diametro del
condensador no hace variar el resto de factores salvo la caida de presion, se compara el aumento
de la caida de presion para dos valores diferentes de Pitch Ratio: 1,25 y 1,6. El primero se
prueba con un aumento de la distancia tubo-carcasa mas pronunciado, lo cual permite comparar
la caida de presion que se producird en un mismo diametro del condensador. Un PR mayor
reduce las pérdidas de carga, pero un PR menor disminuye el didmetro, pudiendo aumentar mas

el espacio entre tubos y carcasa.

Estudio de una central de ciclo combinado 133



I.Memoria Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

Se han omitido aquellas gréaficas que no aporten nueva informacién al estudio. Todas aquellas
graficas que sean similares a las anteriores no se muestran, a menos que representen la caida de

presion, la longitud o el didmetro del condensador.

2.11.4.1 Variable: Velocidad en el interior de los tubos.

Caida de presidn vs Velocidad
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Gréfica 45. Caida de presion vs velocidad. Fuente: elaboracion propia.
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Longitud vs Velocidad
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Gréfica 46. Longitud vs velocidad. Fuente: elaboracion propia.

Diametro de carcasa minimo vs velocidad
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Gréfica 47. Diametro de carcasa minimo vs velocidad. Fuente: elaboracidn propia.
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2.11.4.2 Variable: Didmetro del condensador.

Caida de presion vs Diametro condensador
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Gréafica 48. Caida de presion vs diametro del condensador. Fuente: elaboracion propia.

Comparacién PR-1,25/PR-1,6
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Gréafica 49. Comparacion de la caida de presion para diferentes PR en configuracion en linea

vs diametro del condensador. Fuente: elaboracion propia.
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2.11.4.3 Variable: PR.

Diametro minimo admisible vs PR
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Grafica 50. Diametro minimo admisible vs PR. Fuente: elaboracion propia.

Caida de presion vs PR
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Grafica 51. Caida de presion vs PR. Fuente: elaboracidon propia.
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Longitud vs PR
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Grafica 52. Longitud vs PR. Fuente: elaboracién propia.

2.11.4.4 Variable: Diametro exterior de los tubos.

Longitud vs do
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Gréfica 53. Longitud de los tubos vs diametro exterior de los tubos. Fuente: elaboracién

propia.
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Caida de presion vs do
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Gréafica 54. Caida de presion vs didmetro exterior de los tubos. Fuente: elaboracién propia.

2.11.5 Modelo final:

Para conseguir la caida de presion deseada es necesario un diametro del condensador por
encima de 5 metros (PR=1,25) o 5,30 metros (PR=1,6). Esto prueba que el método mas eficaz
para disminuir la presion es aumentar el espacio entre los tubos y la carcasa para facilitar el
avance del fluido. Es un método mas eficaz que aumentar la distancia entre tubos, ya que el
aumento del PR incrementa el didmetro del condensador més répido de lo que disminuye la

caida de presion.

El diametro de los tubos que ofrece menores pérdidas de presion con los ajustes realizados es

ahora 0,875”. Asi que este sera el diametro de tubos en el modelo definitivo.

Dado que el diametro del condensador sigue siendo muy grande (mas de 5 metros) se prueba
aumentar el tamafio del corte en los deflectores al 40% y reducir el PR a 1,25. Una vez hecho
esto, se incrementara el espacio tubo-carcasa tanto como sea necesario para reducir las pérdidas
a 2 kPa. Se espera un diametro muy grande, asi que se realiza una Gltima variacion en la

velocidad del fluido interior para comprobar si al reducir el diametro de la carcasa con mayores
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velocidades del refrigerante, puede ampliarse el espacio tubo-carcasa y compensar tanto el

aumento en la caida de presion como el aumento de diametro.

Utilizando una disposicion de los tubos en linea se hace una Gltima prueba variando la velocidad
del fluido refrigerante con las siguientes condiciones en la que se incrementara el tamafio de la

carcasa hasta permitir unas pérdidas de 0,02 bar:

Velocidad 2 m/s
PR 1,25 -
Diametro exterior de los tubos y espesor | 0,875y 0,065 pulgadas
Corte de los deflectores 40 %
Caida de presion 0,02 bar

Tabla 42. Datos seleccionados para el modelo final del condensador. Fuente: elaboracion
propia.

Velocidad (m/s) | Espacio Tubo-Carcasa (m) |Diametro de la carcasa (m) | Caida de presién (Pa)
2 0,925 4,68 2,12E+00
2,1 0,96 4,68 2,01E+03
2,2 0,97 4,64 2,00E+03
2,3 0,975 4,59 2,01E+03
2,4 0,98595 4,55 2,00E+03

Tabla 43. Comparacion de los diametros de carcasa para diferentes velocidades con una caida

de presion similar.

La velocidad éptima es de 2,4 metros.
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2.11.6 Resultados:

Con esta velocidad se obtienen las propiedades finales del condensador:

Il.Memoria

Velocidad refrigerante 2,4 m/s
Calor absorbido 85,7 MW
Longitud de los tubos 9,95 m
Diametro exterior de los
tubos 0,875 m
espesor de Iso tubos 0,065 m
Ndmero de tubos 6098 -
Diametro del condensador 4,55 m
Ui 2012,4 W/m? k
Uo 1713,4 W/m? k
Area interior 3608,3 m?
Area exterior 42379 m?
factor de conveccion interna 9842,1 W/m? k
factor de conveccidn externa 13007 W/m2k
PR 1,3 -
Dbs 0,986 m
Corte deflector 40,000 %
Consumo de la bomba del
liquido refrigerante 0,14 MW

Tabla 44. Datos técnicos del condensador final. Fuente: elaboracion propia.

El objetivo de este capitulo es demostrar que unas pérdidas reducidas en el condensador pueden

ser obtenidas, permitiendo un mayor aprovechamiento energético del fluido de trabajo. Dicho

objetivo ha sido cumplido, mostrando un procedimiento de seleccidén que busca encontrar un

condensador de carcasa tipo E y doble paso por tubos que permita unas pérdidas de carga

reducidas mientras se intenta optimizar el resto de dimensiones de dicho condensador. Se han

visto las diferentes variables a tener en cuenta para optimizar las dimensiones y el rendimiento

del condensador, aplicando varios conjuntos de ecuaciones para tratar de dar con el mejor

resultado que cumpla con las condiciones constructivas que se han impuesto. Sin embargo,

existen otras opciones de disefio que podrian mejorar el condensador.
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2.11.7 Propuesta de mejoras:

Los resultados muestran un condensador de 4,55 metros de didmetro y casi 10 metros de
longitud por el cual pasaran cuatro toneladas de agua de mar por segundo para refrigerar el flujo
de vapor. Dado que un mayor didmetro suele implicar un mayor coste [22], podria ser
interesante cambiar el disefio del condensador. El calculo del condensador se ha hecho usando
una carcasa tipo E, como se explico al comienzo del apartado 2.10, debido a su “sencillez” de
calculo y su bajo costo de produccion. Hay que valorar si el condensador es valido con este
tamarfio o si habria sido mejor usar otros modelo que mas eficiente, por ejemplo el tipo J. Dado
que la carcasa tipo E permite las pérdidas de carga, la Unica forma de decidir cual es mejor seria

estudiar el coste de cada una para producir las mismas pérdidas de carga y tomar la més barata.

Si se quisiese reducir el tamafio del condensador manteniendo el tipo E como cuerpo del
intercambiador, se pueden cambiar otras variables, como por ejemplo el fluido refrigerante. Si
el aumento de temperatura que sufre el agua de mar se incrementase de 25 a 30 grados, podria
reducirse el caudal masico a la mitad. También aumentaria el area de intercambio de calor al
disminuir la temperatura media logaritmica, pero reduciendo el diametro de los tubos, se podria
reducir la longitud de los mismos y el diametro del condensador. Lo mismo ocurriria si se usa
un refrigerante diferente con un poder calorifico mayor que permita absorber mas calor por

unidad de masa.

El tipo de deflectores escogidos también son importantes. En lugar de usar deflectores de un
solo corte, se pueden usar deflectores de triples o sin tubos en ventana. Estos tipos de deflectores
son los que menores pérdidas de carga producen.
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llustracion 2-21 Dibujo de deflectores triples y sin tubos en ventana.

Todo lo mostrado anteriormente muestra que a la hora de construir un condensador hay que
tener en cuenta varias circunstancias que afectan al resultado final. Se ha visto lo importante
que es elegir bien el fluido refrigerante, el tipo de deflector o el tipo de carcasa (en un
intercambiador de carcasa y tubos), ya que afecta de manera significativa a su tamafio y
rendimiento. Aparte, también hay que tener en cuenta el didmetro de los tubos, el material
(cuanto més conductor, mejor), la disposicion de los tubos, velocidades de los fluidos y un largo
etcétera. En este trabajo se ha optado por el disefio de condensador mas sencillo, y ain asi, se

han tenido que tener en cuenta una larga lista variables para poder llegar a un resultado 6ptimo.
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3 Anexos

3.1 TEORIA DEL CicLo COMBINADO.

En este apartado se presentan la teoria necesaria para la comprension del ciclo combinado,

pardmetros caracteristicos y las modificaciones mas frecuentes del ciclo.

3.1.1 Conceptos y parametros para el estudio del ciclo combinado.

En este apartado se explican algunos conceptos que se utilizaran para valorar o desarrollar el

calculo de las propiedades del ciclo termodinadmico.

Poder calorifico: Se distinguen dos poderes calorificos:

e “El poder calorifico superior (PCS), es la cantidad total de calor desprendido en la
combustion completa de combustible sin contar la parte correspondiente al calor
latente del vapor de agua de la combustion, ya que no se produce cambio de fase,
sino que se expulsa en forma de vapor.” [25]

e “El poder calorifico inferior (PCI), es la cantidad total de calor desprendido en la
combustion completa del combustible cuando el vapor de agua originado en la
combustion condensa. Asi pues, se contabiliza el calor desprendido en este cambio
de fase.” [25]

Para la resolucion del ejercicio se recurre al poder calorifico inferior pues el agua a las

condiciones de operacion de la cdmara de combustion (presion y temperatura), no precipita.

Consumo especifico (SFC): indica la eficiencia que tiene un motor en funcion de la cantidad de

combustible que consume para producir un kilovatio hora. [8]
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Ecuacion 3-1

m
SFC =

combustible

9
I/.VNeto [kWh]

Heat rate (HR) o consumo de calor: es la medida del rendimiento de una central termoeléctrica.

Es el cociente entre la energia aportada en forma de combustible y la energia eléctrica generada.
[8]

Ecuacién 3-2

rhcombustible : PCIcombustible
WNeto

HR =

El heat rate y el rendimiento son valores inversos tal y como se muestra en la siguiente ecuacién
[8]:

Ecuacion 3-3

HR = ! 3600[ ul ]
ntermciclo kWh

El rendimiento térmico de un ciclo de vapor perteneciente a una central de ciclo combinado
indica la cantidad de energia recibida por el fluido de trabajo del ciclo de vapor en la caldera de

recuperacion que se convierte en trabajo neto producido. [8]
Ecuacion 3-4

WNCV

Ntermev =
Qintercambiado enlaCR

Rendimiento térmico del ciclo combinado: indica la cantidad de energia aportada al ciclo, en
este caso la cantidad de combustible en la caldera de combustion y que se convierte en trabajo

neto producido (turbina de gas y vapor).

Ecuacién 3-5

_ mGN‘PCIcombustible

nCC -

Wiev+Wire
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Relacion de trabajos del ciclo de vapor: la relacion de trabajos del ciclo de vapor es el cociente
entre el trabajo consumido por las bombas del ciclo y la potencia producida por la turbina. Una
menor relacion indica que para una misma cantidad de energia producida por la turbina, se

obtiene una mayor potencia del ciclo de vapor. [8]

Ecuacién 3-6

Relacion de compresion del compresor: es el cociente de la presion entrada-salida del

compresor. [8]
Ecuacion 3-7

Psalida
ro=———
Pentrada

Relacion aire combustible: Es la relacion entre la cantidad de aire y la cantidad de combustible
en una reaccion quimica. Puede escribirse en base molar (moles de aire entre moles de

combustible) o base masica (masa de aire dividida entre masa del combustible).[8]
Ecuacion 3-8

2 _ Myire
masico — _.
Mcombustible

Ecuacién 3-9

Myire M Myire

zmolar == :
Mcombustible Mmcombustible
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3.1.2 Modelo de gas ideal

Para simplificar la resolucién de la turbina de gas se recurre al modelo de gas ideal. Se enumeran

a continuacion los fundamentos que son de interés.[8]:

1. Laecuacion térmica de estado de un gas ideal puede expresarse como

pv = RT

Siendo p la presion (Pa), ¥ el volumen molar (m3/mol), T la temperatura absoluta (K) y R la
constante universal de los gases cuyo valor es 8,314J/molK. Por tanto, un gas ideal cumple que
pv/T es constante con independencia del tipo de gas que sea. La ecuacidn térmica puede
también expresarse en funcion del volumen especifico v (m®/kg), para lo cual habra que

considerar la masa molecular Mm (kg/kmol) propia del gas.

2. Laenergia interna de un gas sélo depende de la temperatura u = u(T).
3. Laentalpia de un gas ideal solo depende de la temperatura h = h(T).

4. Las capacidades termicas especificas a presion constante y volumen constante son ¢, =

Cp (M) y ¢, = ¢,(T).

5. Ladiferencia entre las capacidades térmicas es constante y vale

¢p(T)—c,(T) = R Ecuacion 3-10

6. El cociente entre capacidades térmicas, denominado indice adiabatico, sélo depende de

la temperatura y vale
vy = ¥(T) = ¢,(T)/c,(T) Ecuacion 3-11
7. Lavariacion de energia interna especifica se calcula mediante la expresion
Au = u(Ty) — u(Ty) = fTTl 2 ¢, (T)dT Ecuacion 3-12
8. Lavariacion de energia especifica se calcula mediante la expresion
Ah = h(Tz) — h(T;) = [;* c,(T)dT Ecuacion 3-13
9. Ladiferencia entre la variacion de energia interna y de entalpia vale

Ah = Au + RAT Ecuacion 3-14
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10. LA variacién de entropia especifica se calcula mediante la expresion

As = s(Ty) — s(Ty) = [12 20

1222047 — RIn®2 = [ "D g7 — RIn®2 Ecuacion 3-15
1 T p1 V1

Ty T

As = $°(T) = s°(T) — R - 22 so(T) = Jo? =2 dr (dato tabulado) Ecuacion 3-16
1

11. La relacion de presiones y de volimenes en un proceso isoentrépico se calcula
mediante cualquiera de las siguientes expresiones (s,° = s°(T;),s.° = s°(T4)).

Q _ Tz Cp_(T) _ 320—5‘10 ., )
S, = exp (le e dT) = exp (—R ) Ecuacioén 3-17

vy T2 ¢, (T) _ T $2°—51° .,
ﬁ = exp (— le FdT) = T—iexp (— %) Ecuacion 3-18

Algunas de las ecuaciones empleadas para la resolucion numérica se deducen de las
propiedades del modelo de gas ideal. No se explica el desarrollo seguido para la obtencion de

dichas ecuaciones, sin embargo, se cita la ecuacion de la cual se extrae dicha conclusion.,

3.1.3 Conceptos y parametros para el disefio del condensador:

Como el estudio del condensador es complejo y abarca una gran cantidad de contenido teérico,
se desarrolla este apartado que engloba los parametros y conceptos necesarios relacionados con

el condensador.

Diferencia de temperatura.

La diferencia de temperatura entre los fluidos debe ser lo mas precisa posible para que los
resultados sean correctos, y el aumento de temperatura en el fluido frio que pasa por el
intercambiador frio no es lineal (a menos que este cambiando de estado a presidn constante),
asi que la media aritmética no seria adecuada. Por tanto se utiliza la diferencia media

logaritmica de temperatura.
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La diferencia media de temperatura o ATm Se obtiene al relacionar la transferencia de calor de
ambos fluidos. Si se supone que el intercambiador esta bien aislado (la Unica transferencia de
calor es entre los dos fluidos) y que la energia cinética y la energia potencial permanecen

inalteradas se obtendria la siguiente ecuacion en funcién de la temperatura:

Q = —Myy; * CPpot * T

Q =Mey1q * CPeota * Te

Para una seccion diferencial del intercambiador estas ecuaciones se expresarian como:

dQ = —My; * CPpot * AT,

dQ = Mg * CPeold * ch

Por tanto el fluido frio absorberia calor mientras que el caliente la perderia progresivamente,
por ello se introduce un signo negativo para que el calor tenga un valor positivo. Se despejan

las ecuaciones y se restan:

_dQ
dT) = —————
Mpot * CPhot
d
dT, = ¢

Meoia * CPcold

1

+
Mpot * CPhot Meoia * CPcold

dT, — dT, = —dQ  (

La razon de transferencia de calor en la seccién transversal de un intercambiador se puede

expresar también como:

dQ =U(T, —T,) * dA;

8 Estudio de una central de ciclo combinado
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Sustituyendo la ecuacion en funcion de la temperatura en la ecuacion en funcion de area e
integrando desde la entrada hasta la salida:

dly=dle o011
—_— 3 =
(Th—T,) o omyxcpy, Mg cp,

T -T 1 1
ln( h,sal c,sal > = U « As * ( + )
(Th,ent - Tc,ent) mp * Cpp, M * CP,

Sustituyendo las primeras ecuaciones en esta se obtiene que:

T —-T dT dT
ln< h,sal c,sal ) - _U *As " (_dh + y c)
(Th,ent - Tc,ent) Q Q
dT, — dT, )
[ < Th,sal - Tc,sal >
n
(Th,ent - Tc,ent)

Q = U x As * ((Th'sal B Tc,sal) - (Th,ent - Tc,ent)

)
[ < Th,sal — Tc,sal )
n
(Th,ent - Tc,ent)

dQ = U A = (

De donde se deduce que:

(Th,sal - Tc,sal) - (Th,ent - Tc,ent)\‘ = ATml

ln( Th,sal B Tc,sal > /
(Th,ent - Tc,ent)

Que puede ser expresado como:
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Ecuacion 3-19 Calculo de la temperatura media logaritimica:

(A2 —Aq)

A
In (A—i

ATml =

O como:

(A1 —A42)

n (A_Z

ATml =

Ambas ecuaciones devuelven el mismo resultado. Normalmente es la segunda la que se suele
tomar, siendo Al la diferencia de temperatura entre los fluidos en un extremo del

intercambiador y A2 la diferencia entre los fluidos en el otro extremo.

Esta diferencia de temperatura es mas precisa y siempre da un valor inferior que la Temperatura
media aritmética, lo cual significa que si se usara la media aritmética se estaria sobreestimando

el condensador. [26]

Resistencia por conduccion y conveccion:

La resistencia por conduccién y conveccion son las resistencias que ofrecen los fluidos y los
materiales del intercambiador al paso del calor a través de ellos. Estas resistencias varian segln
la diferencia de temperatura de los fluidos, el material que los separa, la velocidad de
movimiento de cada flujo y su temperatura. La transferencia de calor puede realizarse mediante

conduccién, conveccion y radiacion.

La conduccion es la transferencia de energia desde las particulas mas energéticas a las menos
energéticas como resultado de las interacciones entre dichas particulas. Este fendmeno se da
tanto en sélidos, liquidos y gases, aunque en liquidos y gases se debe a la colisidn de particulas
y en solidos se debe a la vibracion entre particulas adyacentes. La razon de la conduccién de
calor a través de un medio depende de su forma, su espesor, sus propiedades (tipo de material)
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y la diferencia de temperatura entre un punto y otro. Asi, un material aislante transferira menor
cantidad de calor por unidad de tiempo que uno muy conductor, y la razon de transferencia sera
mayor cuanto mayor sea la diferencia de temperatura entre un punto y otro. Cuanto mayor sea
el espesor del material, menor sera la razon de transferencia, y su forma tiene un impacto directo
pues marca la superficie en contacto con el fluido, a mayor superficie, mayor seré el calor

transmitido.

La conveccion es el modo de transferencia de energia entre un sélido y un fluido (liquido o
gaseo0s0) en contacto y en movimiento. Ante la ausencia de movimiento la transferencia es por
conduccidn pura. Cuanto mas rapido se mueva el fluido, mayor sera la razén de transferencia
de calor. Un fluido gaseoso puede moverse de forma natural o de forma forzada. EI movimiento
de un gas caliente que asciende hacia arriba debido a la diferencia de temperatura se considera
conveccién natural. Sin embargo, el movimiento producido por un ventilador, una bomba, el
viento u otro método similar, se considera conveccion forzada. Estos dos tipos de conveccion
son muy importantes dado que dan valores muy diferentes ain para el mismo fluido. Ademas,
la velocidad del fluido dentro del régimen forzado hace que el calculo del coeficiente de
conveccidn se complique enormemente, teniendo que saber varios datos sobre el fluido como

su temperatura, viscosidad, caudal, velocidad, conductividad...

El Gltimo de los métodos de transferencia de calor es la Radiacion. La radiacion es la energia
emitida por la materia en forma de ondas electromagnéticas como resultado de cambios en las
configuraciones electronicas de &tomos y moléculas. Mientras que la conduccion se realiza a
través de un material y la conveccién entre dos materiales en contacto, la radiacion puede
producirse incluso en vacio (ausencia de materia, incluyendo el aire). La energia del sol llega
hasta la tierra a la velocidad de la luz mediante radiacion, dado que en el espacio reina el vacio.
Todo cuerpo con un minimo de energia, es decir, todo cuerpo que no se encuentre en estado de
0 absoluto (0 kelvin) emite radiacién. La cantidad de radiacion dependera de la energia del
cuerpo, pero esto implica que la transferencia de calor por radiacion siempre esta presente. Esta
transferencia de calor se desarrolla paralelamente a la transferencia por conveccion, y hay
ecuaciones que permiten calcular un coeficiente de conveccién combinado que incluye la

radiacion. Sin embargo, el coeficiente de radiacién es despreciable cuando no se habla de
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conveccién natural, de conduccion o de temperaturas altas, por tanto este valor suele omitirse

uséndose solo la conduccion y la conveccion de calor.

En este documento se calculara la resistencia a conduccion y conveccién sin tener en cuenta el

valor de la transferencia por radiacion ya que se considera que esta es despreciable.

La resistencia térmica a conduccion depende de la conductividad de los materiales (k) y la
resistencia por conveccion depende del factor de conveccion de los fluidos (h*) y ambos
dependen también del &rea a través de la cual se realiza la transferencia. Para un tubo con un

espesor dado, la ecuacion de las resistencias seria la siguiente:

Ecuacion 3-20 Resistencia a conduccion de la pared del tubo:

In(Do/Di)
Rpared = 2tkL

Ecuacién 3-21 Resistencia a conveccion:

1

Rc,i = Rconveccion interior = hi * Ai

1

R. _R , o=
Cc,0= conveccion exterior
ho *« Ao

(*No confundir esta letra con la entalpia que también se representa con una h.)

Muchas veces, en las paredes se acumulan residuos que empeoran la transferencia de calor, se
denomina ensuciamiento Yy tiene un efecto negativo que se tiene en cuenta mediante el Factor

de incrustacion. Esta es una nueva resistencia y su expresion es:

Ecuacion 3-22 Resistencia por ensuciamiento:

_Rfi

Rensuciamiento, i— Ai
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Rf,0

Rensuciamiento, 0o~ Ao

Por tanto, la resistencia térmica global se expresaria como:

Ecuacioén 3-23 Resistencia térmica total:

R 1 N Rf,i+ln(Do/Di)+ Rf,o+ 1
total ™ piv Al - Ai 2mkL Ao  ho* Ao

K
[W]

Con la resistencia total se puede expresar la transferencia de calor como:

AT,y
" R

Q

Pero puede resultar mas conveniente representar esta ecuacion en funcion del area. Es por

es0 Se expresa esta relacion como:

Ecuacion 3-24 Ecuacion de la transferencia de Calor en un intercambiador:

Q=U=*Ax*AT,,

Donde U es el coeficiente total de transferencia de calor y A es el area de transferencia de
Calor.[26]

Area de transferencia de calor.

Es la superficie que separa los fluidos y a través de la cual se realiza la transferencia de calor.
Esta area es la de contacto, esto es la longitud de la circunferencia del tubo por la longitud total
del mismo. Por tanto, cuando se tiene un fluido por dentro de un tubo y otro por fuera, el area
dependera del espesor del tubo y del lado en el que se hagan los calculos, pues en el exterior el

area de contacto sera mayor que en el lado interior. Entonces, si hay dos posibles areas a tener
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en cuenta, pero la transferencia de calor debe ser igual tanto a un lado del tubo como a otro,
tiene que existir una variable més en la ecuacion que sea dependiente del &rea de contacto. Esta

variable es el coeficiente total de transferencia de calor.[26]

Coeficiente Total de Transferencia de Calor:

Es un valor cuya unidad es W/m?K y que indica la cantidad de calor que se transfiere por unidad
de area dada una diferencia de temperatura. De la ecuacion anterior se comprueba que el
coeficiente total de transferencia de calor U y el area estan relacionados con la resistencia total
segun:

R - 11
T UixAi Uo * Ao

El valor U no tiene significado a menos que se indique el area a la que hace referencia, es por
eso que hay un valor de U por cada valor del &rea, una Ui interior y una Uo exterior.

Esto significa que una U muy baja no implica una baja transferencia de calor, ya que el area a
la que hace referencia podria estar aleteada y ser muy grande y lo mismo para una U muy alta.
Del mismo modo, si el espesor de la pared es lo bastante pequefio, podria considerarse que es

infimo y que el area interior y exterior son la misma, coincidiendo también en la cifra U.

En este Gltimo caso, la resistencia por conduccion se omitiria y dejaria con la ecuacion muy

reducida:

11 N 1
UxA hi*A hoxA

1_1+1
U hi ho

Esta ecuacion implica que un valor muy bajo de ho respecto a hi haria que el valor de hi fuera
despreciable y que el valor de U esté muy proximo a ho. Esto hace que la transferencia de calor

esté limitada por la capacidad del fluido con menor coeficiente de conveccién.
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Estos problemas son solucionados aumentando la superficie en contacto con el fluido con
menor coeficiente de conveccion, esto aumentaria la razon de transferencia de ese lado

aumentando el valor de U.

Dado que U representa un valor por unidad de area y existen rangos de valores para diferentes
coeficientes de conveccidn, pueden establecerse un rango de valores tipicos para distintos tipos

de intercambiadores y diferentes fluidos. [26]

TABLA 11-1

VValnroe ronrocontativum P [ noficipn e lpc rip #
.c”‘ res representativos de los coeficientes tales de tr:

' L L : ’ 1
xn lae infarcamhbiadnrec de ale
€n 10S Intercampiaaores ae cai

worria e calor
encid e Cdicl

Tipo de intercambiador de calor U, W/m2 - °C*
Agua hacia agua 850-1700
Agua hacia aceite 100-350
Agua hacia gasolina o queroseno 300-1 000
Calentadores de agua de alimentacion 1000-8 500
Vapor de agua hacia combustoleo ligero 200-400
Vapor de agua hacia combustoéleo pesado 50-200
Condensador de vapor de agua 1000-6 000
Condensador de fredn (agua enfriada) 300-1000
Condensador de amoniaco (agua enfriada) 800-1400
Condensadores de alcohol (agua enfriada) 250-700
Gas hacia gas 10-40
Agua hacia aire en tubos con aletas
(agua en los tubos) 30-601
400-850!
Vapor de agua hacia aire en tubos con aletas
(vapor de agua en los tubos) 30-300!
400-4000¢

* Multipliquense los valores de la lista por 0.176 para convertirlos en Btu/h - fi2 - °F,

t Con base en el érea superficial del lado del agua.
$ Con base en el érea superficial del lado del agua o del vapor de agua.

e T Ty T e aE s e gt

-

*Nota del RT: La inversa h, representaria R, la que controla la transferencia de calor, donde
a h.se le conaoce. para este eiemplo. como caoeficiente de pelicula controlante.

Tabla 45 Valores de U para diferentes fluidos [26]
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3.1.4 Modificaciones del ciclo de vapor.
Para optimizar el funcionamiento del ciclo de vapor surgen determinadas modificaciones que
pretenden mayores aprovechamientos de calor de la caldera y aumentos del rendimiento y

potencia del ciclo. A continuacion se citan algunas de las modificaciones mas comunes

realizadas sobre el ciclo de vapor.

3.1.4.1 Ciclo de turbina de vapor con recalentamiento intermedio en la turbina de vapor.

“El proceso de expansiéon en la turbina de vapor con el fin de obtener el mayor salto entélpico
posible y limitado por la temperatura del foco frio y la presion de condensacién, finaliza en
condiciones normales en la zona de equilibrio liquido-vapor con la consiguiente aparicion de
humedad en las ultimas etapas de la turbina de vapor. Esto representa un problema de

conservacion de la aerodinamica del alabe e incluso de su integridad.

Las turbinas de vapor modernas admiten de un 16 a un 18% de liquido en la Gltima rueda sin
que el deterioro de los alabes sea importante. Es sin embargo un hecho que, incrementos de la
presion en la caldera o diminuciones en la presion de condensacién llevan aparejados
incrementos en el porcentaje de humedad presente. Para reducir la humedad en el escape, la
solucion adoptada en las centrales térmicas convencionales consiste en el recalentamiento de

vapor una vez que se ha realizado en la turbina la expansion parcial del mismo.

Con el recalentamiento, a la vez que se consiguen incrementos significativos de potencia, puede
mejorarse el rendimiento si se aumenta la temperatura media del foco caliente. Esto es

generalizable para ciclo agua-vapor en centrales térmicas de ciclo combinado.”
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3 3R

N

llustracién 3-1.Diagrama T-s y esquema de instalacion de un ciclo agua-vapor con

recalentamiento intermedio en la turbina. [7]

3.1.4.2 Ciclos regenerativos de turbina de vapor.

“Una de las modificaciones maés tipicas en los ciclos Rankine convencionales es realizar una
regeneracion, es decir, realizar extracciones intermedias en la turbina de vapor y precalentar
con ellas el agua de alimentacion a caldera. Esto representa un incremento en la temperatura
media de aportacién de calor en la caldera y por tanto un mayor rendimiento global del ciclo

Rankine.

Sin embargo, en las centrales de ciclo combinado, el hecho de realizar extracciones para hacer
regenerativo el ciclo es contraproducente. En primer lugar esta modificacion lleva consigo un
menor salto de temperaturas entre el caudal de agua y el gas de la caldera de recuperacion de
calor y una transmision menos eficaz en la misma. Ademas, realizar una extraccion intermedia
en la turbina implica que una menor cantidad de vapor realizara el salto entélpico hasta las
condiciones de salida lo que se traduce en una menor potencia producida por la turbina y con

ello un menor rendimiento y potencia del ciclo combinado.
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Estos motivo justifican que para los ciclo Rankine que forman parte de un ciclo combinado no
se utilicen calentadores de agua cerrados. Sin embargo puede existir en el ciclo un calentador
abierto del agua denominado desgasificador. La funcion de este equipo no es tanto para
modificar al ciclo termodinamico sino como tanque de agua de alimentacion a caldera y

eliminacién de oxigeno y gases disueltos en el agua empleada.”[7]

LEYENDA: A: Caldera; B: Turbina de vapor; C: Condensador; D: Bomba; E: Desgasificador;
G: Generador.

llustracion 3-2.Diagrama T-s y esquema de un ciclo de turbina de vapor regenerativo. [7]

3.1.4.3 Empleo de presiones de trabajo supercriticas en ciclos de turbina de vapor

“Presiones elevadas de trabajo en el ciclo de una central representan un incremento en la
temperatura media de aportacion de calor, y por tanto un incremento de rendimiento a pesar de
las dificultades constructivas que ello conlleva, tanto por los materiales empleados en los tubos
de la caldera como los restantes elementos que componen el ciclo. Este hecho es valido para

presiones de trabajo (superiores a 221 bar para el agua) como subcriticas.

En los ciclos de combinados gas-vapor, el empleo de presiones altas representa una mejora en
el proceso de recuperacion de calor en la caldera al acercar la linea de aportacion de calor en el
ciclo de Rankine a la cesion de la energia de los gases de escape de la turbina de gas, y por

tanto, dado lugar a incrementos importantes en el rendimiento. Hay que destacar que la meseta
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de cambio de fase en la caldera siempre representa una diferencia de temperaturas importante
entre los gases de escape de la turbina y el agua, y por tanto la causa de una disminucion en los
rendimientos globales del ciclo, factor que para presiones de trabajo supercriticas en los que

dicha meseta no existe se minimiza.

Incrementos en la presion de alimentacion a caldera representan incrementos en la humedad
existente en los ultimos escalonamientos. Es por ello que los incrementos en las presiones de
trabajo en los ciclos combinados gas-vapor van normalmente acompafiados de modificaciones
tendentes a la reduccién de la humedad existente en las Ultimas etapas de la turbina de

vapor.”[7]

Kf—p Ciclo supercritico
{ P | Ciclosubcritico
2=2SC \

1 4SC 4

S

lustracion 3-3. Comparacion de los diagrama T-s de un ciclo de vapor con y sin empleo de

presiones supercriticas. [7]

3.1.5 Equipos principales de los ciclos combinados gas-vapor.

En este apartado se describe el funcionamiento y las condiciones de operacion tipicas de los
equipos que forman parte del ciclo combinado como son el conjunto de la turbina de gas
(compresor, cdmara de combustion y turbina de gas), la caldera de recuperacién y el calderin
y, los elementos del ciclo de vapor: turbina de vapor, condensador, desgasificador y bombas de
condensado. Tipicamente la funcion de desgasificar la realiza un condensador de vacio que

sustituye al desgasificador presurizado.
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Escape gases I
I f

Desggsiﬁcador\'

Caldera Bombalagua
de recuperacion alimentacion
de calor —— >
Economizador i
Calderin
Evaporador

Sobrecalentador

Combustible

Generador —
Compresor Turbina de gas

Turbina ’
de vapor L

"|Generador

X

Condensador !
Bomba de condensado

llustracién 3-4.Ciclo combinado basico. Elementos constitutivos principales. [7]

3.1.5.1 Turbina de gas.

“La turbina de gas es una turbo maquina térmica ciclica motor y esta constituida por un
compresor para el aire comburente, una o varias camaras de combustion y una turbina de
accionamiento por los gases calientes procedentes de la o las camaras de combustion.” [19] A

continuacion se explica el funcionamiento de una turbina de gas:
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Se realiza la admision del aire que es enviado al compresor e impulsa el flujo hasta la presion
de la cdmara de combustién (rangos tipicos de relaciones de compresion se encuentran entre

1:10 y 1:30). Este proceso produce también un aumento de la temperatura del aire de admision.

Por otra parte se introduce en la cAmara de combustion combustible a la misma presion que la
de entrada del aire. En la camara se produce una reaccion de combustion a elevada temperatura,
estas temperatura van desde los 1000°C hasta los 1700°C en los sistemas mas avanzados. Es
necesario controlar la cantidad de oxigeno que entra en la cAmara pues cantidades muy elevadas
podrian producir una disminucion de la temperatura de combustion. En dicha camara se produce
la reaccion de combustion donde el oxigeno del aire reacciona con el combustible que
generalmente es gas natural. En la cAmara de combustién se produce una pérdida de presion de

los flujos de entrada que normalmente ronda el 5%-10% de la presién de entrada a la cAmara.

Los productos de la combustidn (en su mayoria dioxido de carbono y el nitrégeno y en menor
proporcion vapor de agua y otros componentes) son expulsados a alta presion y temperatura
hacia la turbina de gas. Esta elevacién de tan brusca de la temperatura permite acumular una
gran cantidad de energia en el fluido.

A continuacion el flujo de gases se dirige a la turbina. El flujo de gases atraviesa unas toberas
gue se encuentran a la entrada de la turbina y que transformar la energia potencial en energia
cinética para posteriormente, en un proceso de expansion en la turbina, mover unos alabes que
se encuentran conectados a un rotor consiguiéndose transformar la energia en energia rotativa

en un eje.

La potencia que consume el compresor para realizar el trabajo de expansién es suministrada
por una fraccion de la potencia producida por la turbina de gas de manera que la potencia neta
producida por la turbina de gas es la potencia producida por la turbina menos la potencia
absorbida por el compresor.
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En la actualidad se ha conseguido conciliar las distintas partes de la turbina de gas en un Gnico
cuerpo de manera que se produce una gran cantidad de potencia en un espacio muy reducido.
[19]

INTAKE COMPRESSION COMBUSTION EXHAUST

‘,f - — i
Air Inlet’ Combustion Chambers Turbine .f"
1 ) L J

Cold Section Hot Section

llustracion 3-5.Turbina de gas. Elementos constitutivos. [27

3.1.5.2 Turbina de vapor.

“La turbina de vapor es una maquina rotativa y ciclica que transforma la entalpia del vapor de

agua en energia mecanica dada como un par motor en un eje.” [Ref.12]

Es el equipo encargado de producir energia en el ciclo de vapor. El funcionamiento fisico de la

turbina es el mismo que en la turbina de gas.

Se puede distinguir entre dos tipos de turbina:

- Turbinas de contrapresion, en las que el vapor se extrae a presion superior a la
atmosférica.
- Turbina de condensacion, en las que el vapor de escape se encuentra a presion inferior

a la atmosférica debido a la contraccion volumétrica que se produce en el condensador.

Para conseguir el vacio a la salida de las turbinas de condensacion es necesario el uso de
paquete de vacio que permiten conseguir bajas presiones a la salida de la turbina. La presion de
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descarga de la turbina depende de la temperatura del agua de refrigeracion del condensador

principal, ya que sera la presion de saturacion del vapor a esa temperatura.”[19]

La turbina de vapor suele operar con vapor sobrecalentado a temperaturas de entre 550 y 600°C
dependiendo de la temperatura de los gases de escape procedentes de la turbina de gas. Las
presiones de entrada dptimas dependen en gran medida de la disposicion del ciclo de vapor.

3.1.5.3 Condensador.

Un intercambiador de calor es un dispositivo que permite la transferencia de calor entre dos o
mas fluidos a diferentes temperaturas sin que lleguen a mezclarse entre si. Los intercambiadores
de calor se utilizan en numerosos campos, desde acondicionamiento de casas hasta la
produccién energética en grandes plantas, pasando por el sector de la alimentacién o la

automocion.

Algunos ejemplos de intercambiadores de calor que se pueden ver en el dia a dia son los

radiadores de automoviles o una calefaccion doméstica.

Existen varios tipos de intercambiadores de calor que pueden clasificarse segun su funcion, su
forma o sus componentes. En funcion de sus condiciones de construccion los intercambiadores

de calor pueden clasificarse en cuatro grupos principales.

Tipos de intercambiadores de calor:

Intercambiadores de placas:
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También se conocen como Intercambiadores

de Placas y Armazén. Consisten en una serie

i

de placas con pasos corrugados y secciones

T

il

delgadas. Los fluidos caliente y frio pasan por \-

W7

pasos alternados, permitiéndose una o
transferencia de calor muy efectiva por dos
lados simultdneamente. Ademas, pueden
adaptarse a un incremento de la demanda -

afiadiendo mas placas al sistema.

Principio de funcionamiento de un intercambiador de placas

llustracién 3-6. Esquema de funcionamiento de un
. . Intercambiador de calor de placa.[28]
Son muy apropiados para transferencias

liquido-liquido cuando ambos fluidos tienen presiones similares.

Intercambiadores Compactos:

Se denominan intercambiadores compactos a intercambiadores con una gran superficie de
intercambio de calor. Suelen tener restricciones de peso o volumen y por tanto se intenta que la
transferencia de calor sea maxima aumentando la superficie de contacto. Estos

intercambiadores suelen usarse para transferencias de calor con gases.

Para que un intercambiador sea considerado compacto, su densidad de area () debe ser superior
a B > 700 m?/m®. La densidad de area es la relacion entre el area de transferencia de un

intercambiador y su volumen.

Como estos intercambiadores tienen un area tan grande en un volumen muy pequefio, el flujo
del fluido suele ser de régimen laminar y consiguen unas transferencias de calor muy altas. Un

ejemplo de un intercambiador de calor compacto es el pulmén humano (B = 20000 m?/m?).
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Esta gran area de intercambio se obtiene mediante el uso de aletas corrugadas o placas delgadas
que aumentan enormemente la superficie del intercambiador. Normalmente se usan para
intercambios del tipo gas-gas o gas-liquido/liquido-gas colocando el fluido gaseoso siempre en

el lado de las aletas para contrarrestar su bajo coeficiente de conveccion.

Normalmente los fluidos se mueven perpendiculares uno respecto al otro, dividiéndose en dos

tipos: De flujo mezclado o de flujo no mezclado.

a) El flujo no mezclado, las aletas del intercambiador fuerzan al fluido a moverse siempre
perpendicular con respecto al movimiento del otro fluido.
b) En el flujo mezclado, uno de los fluidos se puede mover también transversalmente ya

que nada le quita libertad de movimiento.

Intercambiadores Regenerativos:

Este tipo de intercambiadores hacen pasar el flujo caliente por una masa o superficie que
absorbe el calor del fluido y por la que luego pasa el flujo frio, enfriando de nuevo la masa.

Sakida aire cabante

La diferenciacidn entre dos tipos se debe a si la masa que 3

r Humas calientes

absorbe el calor es fija (Estatico) o mévil (Dindmico): %ﬁ,

| Matriz
estacionana

a) En un regenerador estatico la masa que absorbe \\[% 3/
.

el calor no se mueve y los flujos se alternan, por lo que

Carnpanas rotativas 2 Fumas frios

Entrada alra frio

el calor es retenido temporalmente en el material hasta el
paso del fluido frio.

b) En un regenerador dinadmico, la masa suele !lustracion 3-7.  Intercambiador

. . . . regenerativo (precalentador de
consistir en un tambor giratorio. De este modo un flujo aire). [29]

caliente y uno frio pasan continuamente y el tambor gira

transmitiendo la parte que ha absorbido calor del flujo caliente al flujo frio.
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Intercambiadores de tubos:
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Dentro de este grupo de intercambiadores se encontrarian los intercambiadores de tubos

conceéntricos, los de carcasa y tubos y los de tubo en espiral.

Los intercambiadores de tubos concéntricos consisten
en un tubo interior a otro por los que pasan dos fluidos,
normalmente en direcciones opuestas (contraflujo). La
transferencia de calor se realiza a través de la pared del
tubo interior que es la que esta en contacto con los dos

fluidos. Es el intercambiador de calor mas sencillo.

El intercambiador de Coraza y Tubos consiste en un
gran cuerpo con numerosos tubos en su interior. La
transferencia de calor se produce cuando un fluido
circula entre los tubos, a través de la coraza, y cede o
absorbe calor los tubos por los que circula otro fluido a
diferente temperatura. Para mejorar la transferencia se
aumenta el recorrido del fluido que pasa por la carcasa
mediante la colocacion de deflectores, que son planchas
circulares que soportan los tubos y bloquean el flujo de
los tubos para que tengan que realizar un movimiento
del

Normalmente el tamafio del corte por el que pasa el

serpenteante a lo largo intercambiador.

flujo un cuarto del diametro de la carcasa y se colocan

outlet

shell-side
fluid i
uid i ﬂ tube sheet
baffle shell l plenum
) v

x:>nut

n

tube-side
fluid

shell side
inlet
plenum

tube bundle
with U-tubes

T
baffle
shell-side
fluid out

shell-side
fluid in

tube bundle with
straight tubes

tube sheet tube sheet

inlet plenum
wnug|d japno

/ shTeII

1 N
shell-side

tube-side g4 gy

fluid in

tube-side
fluid out

llustracion 3-8 Estructura tipica de
condensadores de carcasa y tubo.
Condensador de dos pasos por los
tubos y un paso por carcasa (imagen
superior). Condensador de un paso
por carcasa y un paso por los tubos.
(Imagen inferior). [30]

una distancia de 04 a 0,6 veces el didmetro, ya que es el tamafio éptimo:
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llustracion 3-9Efecto del corte en los deflectores en el fluido de la carcasa. [20]
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[lustracion 3-10Cortes en los deflectores [20]

El 90% de los intercambiadores usados en industria son de carcasa y tubos. Su proceso de
fabricacion estd perfectamente normalizado, se pueden fabricar con una gran variedad de
materiales y en diversos tamafios y, ademas, no tiene limitaciones de temperatura o presion para
trabajar. Normalmente estos intercambiadores son muy usados para transferencias sin cambio

de fase del tipo Liquido-Liquido, pero también pueden ser usados en otras circunstancias.

El Intercambiador en Espiral consiste en un tubo en espiral por el que avanza un fluido, bien
frio o bien caliente, y a su alrededor se mueve el otro fluido. La transferencia de calor se realiza
a través de las paredes del tubo que contiene el primer fluido. Difiere del intercambiador de
tubos concéntricos porque, dado que esta dispuesto en espiral, la longitud de intercambio es

superior a la longitud del tubo en si. Estos intercambiadores son recomendables cuando el
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espacio es muy pequefio dado que son muy compactos. Ademas son una mejor opcion que los
intercambiadores de carcasa y tubos cuando la velocidad de uno de los fluidos es muy baja o se
encuentra en régimen laminar, reduciendo la velocidad de la transferencia de calor entre los
fluidos. [26,20,21]

[lustracion 3-11. Esquema de un intercambiador en espiral [20]

3.1.5.4 Desqgasificador

“El desgasificador es un equipo que elimina el oxigeno y otros gases contenidos en el agua de
alimentacion de modo que se evite la corrosidn de elementos y tramos que componen el circuito

agua-vapor de la planta.

En medio acuoso, el hierro se oxida a hidréxido ferroso por la accion del ion hidroxilo. Este,
por accién de oxigeno en disolucion pasa a hidroxido férrico (de color rojizo), que implica
corrosion. A elevadas temperaturas el hidroxido ferroso se convierte a una capa densa de
proteccion de color negro denominada magnetita, que protege el metal del agua y del oxigeno.
Sin embargo, esta capa que va creciendo conforme a las horas de funcionamiento de la planta,
puede provocar graves averias porque su apilamiento genera grietas en los tubos y conductos
de los equipos, que se someten a altas temperaturas, motivadas por la escasa transferencia de
calor y a otros fendbmenos mecanicos como desgarramientos producidos por la consecuente
dilatacion térmica descontrolada. Debido a esto se requiere de una adecuada intervencion que
impida la presencia de Oz y otros gases en un medio acuoso como el que se trata en plantas con

vapor como fluido caloportador.
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Clasificacion de los desgasificadores

I1l.Anexo

Entre los tipos de desgasificacion podemos encontrar la desgasificacion por vacio, la

desgasificacion quimica y la desgasificacion térmica. La desgasificacion quimica se lleva a

cabo mediantes agentes quimicos afadidos al agua de alimentacidn en algun punto del proceso.

La desgasificacion térmica por su parte la realizan desgasificadores atmosféricos o presurizados

como puedan ser el tipo pulverizador (spray) o de bandejas (tray). Los desgasificadores de

vacio eliminan los gases no condensables creando el vacio en una cdmara.

Segun el método de desgasificacion:

e Vacio.
e Quimico.
e Térmico.

- Desgasificador presurizado.

- Desgasificador atmosférico.

e Desgasificadores por vacio.

Su principio de funcionamiento de basa en la
eliminacién de gases mediante la creacion de
vacio. Unas bombas (o eyectores de vapor en
su defecto) eliminan el aire dentro de un
espacio confinado haciendo que la densidad del
aire dentro de éste disminuya. En la cdmara se
crea un vacio a través de la extraccion de
moléculas de aire y su posterior expulsion del

sistema de tal manera que la descarga de aire al
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exterior se produce a presion atmosférica y la camara se encuentra a depresion.

En las plantas de ciclo combinado la desgasificacion al vacio es una técnica interesante para
evitar las extracciones intermedias en turbina que limitan la produccion de potencia. Los
condensadores de vacio son condensadores que trabajan a presiones inferiores a la atmosférica.

Se da uso de estos equipos cuando el ciclo opera con turbinas de condensacion [9,10].

llustracion 3-13.Eyector. [32]

e Desgasificadores quimico

En la desgasificacion quimica el proceso de adicion de agentes quimicos se realiza a través de
depositos llenos con la sustancia desgasificador correspondiente conectados a la red de agua de
ciclo de la planta. Uno o varios compuestos quimicos se encargan de eliminar el oxigeno
disuelto en el agua de alimentacién. Su continuo uso conlleva un costo adicional de eliminacién

de purgas para prevenir posibles deposiciones de sales y otras particulas.

e Desgasificadores térmicos

La desgasificacion térmica se basa en el fendmeno fisico por el que la solubilidad de un gas
disuelto en agua (que no haya reaccionado quimicamente con él) disminuye al aumentar la
temperatura del agua, de manera que, tiende a anularse cuando se alcanza la temperatura de
saturacion correspondiente a la presion existente. Eso quiere decir que, a medida que vamos

calentando el agua en el desgasificador se iran desprendiendo los gases disueltos, de manera
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gue se habran eliminado la préactica totalidad al alcanzar la temperatura de saturacion a la

presion de servicio.

o Desgasificadores atmosféricos.

Dentro de la categoria de desgasificadores térmicos el desgasificador atmosférico es el mas
simple. Su empleo no es el mas eficiente dentro de la categoria, sin embargo, es el de menor
coste. Su nivel de reduccion de O, es insuficiente para los requisitos que se plantean en plantas
grandes. Esta es la principal razon por la que su uso es el mas restringido de todos los tipos
de desgasificadores y que no pueda emplearse en ciertas instalaciones de vapor como son las

dedicadas a la generacion de energia, la cual tienen mucha importancia en la economia actual.

o Desgasificadores presurizados

Este es el desgasificador que opera en el esquema de la instalacion de ciclo combinado mostrado

al principio del apartado.

El grado de desgasificacion logrado por los desgasificadores atmosféricos resulta insuficiente.
Como evolucidn surgen los desgasificadores presurizados. La idea de obtener un agua con
menor concentracion de gases disueltos mediante una subida de temperatura se mantiene pero

el grado de eliminacién puede ser hasta 90 veces mayor.

Para plantas que precisan reducirlos es normal emplear desgasificadores a presion o por vacio,
siendo los primeros de mayor capacidad de eliminacién de gases. La presidén necesaria de
suministro de vapor para la correcta operacion de este tipo de desgasificadores se encuentra
entre los 5y 10 bar. [36]
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llustracion 3-14.Condensador presurizado.[33]

3.1.5.5 Bomba

Una bomba hidraulica es una maquina generadora que transforma la energia (generalmente
energia mecénica) con la que es accionada en energia del fluido incompresible que mueve. Al
incrementar la energia del fluido, se aumenta su presion, su velocidad o su altura, todas ellas
relacionadas segun el principio de Bernoulli. En general, una bomba se utiliza para incrementar
la presién de un liquido afiadiendo energia al sistema hidraulico, para mover el fluido de una

zona de menor presion o altitud a otra de mayor presion o altitud. [24]

En la llustracion 3-4 que se corresponde con el ciclo mas simple objeto de estudio, se pueden

definir 3 bombas:

- La bomba de baja presion (BBP) impulsa el fluido desde la presion del condensador

hasta la del desgasificador.

- La bomba de media presion (BMP) eleva la presion del fluido que sale del

desgasificador hasta la presién de entrada a caldera.

- La bomba de alta presion (BAP), se encarga de compensar las pérdidas que existen en
el evaporador de manera que todas las entrada-salidas del calderin se encuentren a la

misma presion.

32 Estudio de una central de ciclo combinado


https://es.wikipedia.org/wiki/M%C3%A1quina
https://es.wikipedia.org/wiki/Energ%C3%ADa_mec%C3%A1nica
https://es.wikipedia.org/wiki/Energ%C3%ADa
https://es.wikipedia.org/wiki/Principio_de_Bernoulli

Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I1l.Anexo

Es posible que en algunos tramos exista la necesidad de colocar bombas en serie por las
limitaciones que una bomba pueda tener; baja presion a la entrada que provoque cavitacion,

elevacion de presion insuficiente, etcétera.

3.1.5.6 Caldera de Recuperacién. Clasificacién y pardmetros caracteristicos.

El flujo de gases de escape proveniente de la turbina esta practicamente a la presion del
ambiente. Sin embargo conserva aun una alta temperatura que es posible aprovechar. Con este
proposito surge la caldera de recuperacion de calor donde se produce un intercambio de calor
entre el flujo de gases de escape provenientes de la turbina de gas y el flujo de agua (liquido-
vapor) del ciclo Rankine. El objetivo de la caldera es que se transfiera la mayor cantidad de

calor posible entre los flujos.

Es el equipo que permite combinar el ciclo de gas con el ciclo Rankine, aprovechando la energia
residual de los gases de escape de la turbina de gas para calentar un flujo de agua relativamente

a baja temperatura que se envia en forma de vapor a la turbina de vapor.

Las calderas de recuperacion se clasifican en calderas de recuperacion de calor con y sin
postcombustion 'y, a su vez dentro de ellas atendiendo a su configuracion geométrica en

calderas de recuperacion horizontales y verticales.

e Calderas de recuperacion con y sin postcombustion.

- La caldera sin postcombustion es el tipo de caldera mas comdn utilizada en los ciclos
combinados. Se trasfiere el calor, basicamente, por conveccion.

- Las calderas con postcombustion pueden construirse con quemadores y aporte de aire
pero normalmente los quemadores se sitdan en el punto de los gases de escape de

entrada a caldera y aprovechan el exceso de oxigeno de los gases de escape.
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o Calderas de recuperacion horizontal y vertical.

- Calderas de recuperacion de calor horizontales.

Son aquellas en las que el gas a la salida de la turbina, sigue una trayectoria horizontal a través
de los distintos modulos de sobrecalentamiento, recalentamiento, vaporizacion y calentamiento

de agua, hasta su conduccién a la chimenea de evacuacion.

El proceso de evaporizacion tiene lugar por circulacion natural, aprovechando la diferencia de
densidad existente entre el agua del tramo de bajada y la mezcla de agua-vapor del tramo de
subida. Por lo general suelen ser bastante compactas y de dificil accesibilidad en el caso de

averias ademas de mas baratas.
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Ecuacion 3-25. Calderas de recuperacion vertical (izquierda) y horizontal (derecha).[35]

Los tubos verticales estan auto soportados, colgando de los calderines y colectores situados en

la parte alta de la caldera.

o Calderas de recuperacion de calor verticales.
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Constan de una estructura sobre la que se apoyan los calderines y de la que cuelgan los soportes
de los haces horizontales de tubos. En estas calderas los cuerpos dilatan mejor y no estan tan
sometidos a tensiones térmicas tan elevadas, y son mas accesibles para inspeccion y
mantenimiento. Algunas de estas calderas tienen circulacion forzada, otras asistida en los

arranques pero la tendencia es a disefiarlas con circulacion natural. [7]

Ademas, las calderas de recuperacion pueden tener uno o mas niveles de presion. Con cada
nivel de presion que se afiada existira una mayor transferencia de calor desde el flujo de los
gases de escape al de vapor pero también se encarecera la caldera. Dependiendo de las
condiciones de operacion deseables y del coste de la inversion se optard por una u otra
configuracién. A continuacién se detallan las partes y el funcionamiento de las calderas de una

y dos presiones.

e Caldera de Recuperacion de una presion:

Para optimizar la produccion de vapor se realiza una division de la caldera de recuperacién en
tres partes diferenciadas y que se disefian en funcion del estado fisico del agua que se encuentran

en cada una:

- Economizador: recibe el flujo de vapor proveniente del ciclo Rankine en fase liquida.
El objetivo de esta seccion de la caldera es aumentar la temperatura tanto como sea
posible sin llegar al cambio de fase del agua liquida. Es la Gltima zona que entra en
contacto con los gases provenientes de la caldera.

- Evaporador: en esta parte se produce el cambio de fase liquido-vapor. En la caldera
idealizada el agua se encuentra en estado de vapor para la salida del evaporador pero en
el caso real no todo el flujo es vapor sino que lo hace como mezcla bifasica, eso si, con
un alto contenido de vapor.

- Sobrecalentador: en esta seccion se realiza el sobrecalentamiento del vapor proveniente
del calderin. A mayor temperatura mayor energia tendra el flujo asi que se calienta el
vapor tanto como sea posible. Por esta razon los gases de escape al entrar en la caldera
de recuperacion entran en contacto en primer lugar con el sobrecalentador de manera
que la temperatura del vapor que se dirige a turbina es la maxima posible con esta

disposicion de la caldera.
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- Calderin: es un equipo que complementa a la caldera. Su funcion es separar los fluidos
de liquido y vapor para asegurar de que al evaporador entre liquido y al sobrecalentador

vapor. Opera a la presion de saturacion del fluido

Entrada de

gases dela ! Flujo de vapor sobrecalentado

combustion
|

Sobrecalentador J

R
C____,_ _._) Calderin

Evaporador

Bomba

(
D

Economizador @ Condensado a

\L baja temperatura

Salida de los
gases de
escape

llustracion 3-15.Esquema de una caldera de recuperacion de una presion. Fuente:
elaboracion propia.

El disefio de la caldera se realiza asi porque de otro modo el costo ascenderia de manera
importante. Por ejemplo, en caso de que se produjera vapor en la seccién de economizador abria
que utilizar materiales mas resistentes para soportar sobrecalentamientos del material y, dicho

vapor podrian llegar a bloquear el paso del agua hacia el calderin.

En todas las secciones del vapor existen unas pérdidas de cargas asociadas al rozamiento con
las tuberias. Como todos los flujos que acceden al calderin deben hacerlo a la misma presion, a
la entrada del evaporador ha de colocarse una bomba que compense las perdidas asociadas al
paso del fluido a través de él. También existen unas pérdidas de carga asociadas al lado de los

flujos de escape pero en este caso son mucho menores. [7]
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o Parametros de disefio de la caldera de recuperacion de 1 presion.

Dentro de la caldera de recuperacion de calor se pueden distinguir dos parametros de disefio
importantes que afectan a la cantidad de vapor producido y a los costos de la caldera de

recuperacion: el Pinch point y la Approach.

“Approach: Marca la diferencia entre la temperatura del calderin y la temperatura del
economizador. Esta diferencia es necesaria para evitar la evaporacién en los tubos del
economizador en los arranques, subidas de presion y operacion a cargas parciales. Se debe de
elegir un valor 6ptimo para asi evitar tener que usar materiales aleados con el consecuente
encarecimiento de la caldera pero aprovechando todo el calor posible. A menores valores de
Approach se produce un aumento de la produccién de vapor pero aumentan los costes de la

caldera. Los valores optimos para el circuito de alta presion estan entre 5y 8°C.

Pinch point: Es la diferencia de temperatura entre el vapor a la entrada del evaporador y la
temperatura de los gases de escape en esa zona. Cuanto menor es el Pinch Point, mayor es la
cantidad de vapor generado, mayor es la superficie total de intercambio de calor requerida tanto
en el evaporador como en el sobrecalentado y mayor es, por tanto, el coste de la caldera. VValores

Optimos de Pinch point estan entre los 5y 8°C.” [7]

e Caldera de recuperacion de 2 presiones.

La diferencia con la caldera de un nivel de presion es la adicion de un segundo nivel a baja
presion que capta el calor sensible de los gases de escape a bajas temperaturas. Este segundo
nivel de presion opera a presiones muy inferiores respecto al circuito de alta presion (5-20 bar)
pero el funcionamiento es el mismo. Tanto el circuito de alta presion como el circuito de baja
presidn constan de sobrecalentador, evaporador y economizador y generalmente los gases de

escape entran en contacto en primer lugar con el circuito de alta presion y posteriormente con
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el circuito de baja presion. Es habitual que exista una extraccion del economizador de alta

presion y que vuelva a introducir en la caldera en paralelo con el economizador de baja presion.

Salida a turbina de vapor

Entrada de sobrecalentado a alta presion
los gases de
eéscape Sobrecalentador
de alta presion
)
£
Evaporador ‘ o [ Calderin
dealta —— € del nivel
presion Bomba de alta
presion
Economizador il
de alta presion | L\(
) Salida haciala TV
/del nivel de baja
r e Sobrecalentador de
Al baja presion
C
Calderin de
: — baja presion
Evaporador de //(/’ | ;
baja presion | L i ‘ Bomba
Economizador
del nivelde — | —— ) S . Cond.ensado
alta presion i s \ del nlvel.c’le
Y alta presion
Economizador del e e - \ Condensado

nivel de baja presion

Salida de
los gases
de escape

del nivel de
baja presion

lustracion 3-16. Esquema de una caldera de recuperacion de dos niveles de presion.
Fuente: elaboracion propia.

Esta disposicion de la caldera se realiza de manera que la produccion de vapor tanto en el nivel

de alta como en el de baja presion sea Optima. La temperatura de extraccion del economizador
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de alta presion (para su posterior reinyeccion en caldera) debe de definirse de manera que se
encuentre a la temperatura lo mas alta posible en el punto de la extraccion. Es decir, la
temperatura de los gases de escape en ese punto menos un valor determinado. De esta manera
se consigue absorber la mayor cantidad de calor residual posible sin que la produccion de vapor

de nivel de baja presion se vea afectada. [7]

o Parametros de disefio de la caldera de recuperacion de 2 presiones.

Los valores de Pinch y Approach afectan de igual modo a la caldera de dos presiones que a la
de una presion. En este caso hay que considerar que existen un Approach y un Pinch Point de

alta y baja presion. Se definen a continuacion:

“Approach: A medida que se aspira a mejorar la eficiencia del ciclo este parametro ha de ser
menor. Valores 6ptimos son de 5 a 8°C, con la limitacion de la temperatura de salida de los

gases para evitar condensaciones y corrosion en la superficie de los tubos del economizador.

Pinch Point: En el ciclo de 2 niveles de presién se definen temperaturas de Pinch point para los
evaporadores de alta y baja presion. Los valores de este pardmetro no tienen un efecto tan
acusado sobre la potencia de la turbina de vapor como en el ciclo de un nivel de presién, ya
que la energia no utilizada en alta presién caso de utilizar valores Pinch point altos pueden
recuperarse en baja presion. No obstante, como el mejor valor energético se obtiene
aumentando la calidad de vapor de alta presion entre 5 y 8°C y un poco mas altos en el

evaporador de baja presion.” [7]

Ademas, en el disefio de estos equipos (las calderas de recuperacion), es importante mantener
la temperatura de los gases a la salida de los economizadores por encima de 120-125°C para

evitar condensaciones y corrosiones. [18]

3.1.6 Introduccidn al analisis energético.

La energia es la capacidad de producir algun tipo de trabajo o poner algo en movimiento. Todos

los cuerpos poseen energia debido a su movimiento molecular, a su composicion quimica, a su
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posicién, a su temperatura y a su masa entre otras propiedades. Es la manifestacion ultima de
las interacciones entre las moléculas, electrones y otros elementos subatomicos; de sus
transformaciones cambios y degradacion. Para la redaccion de este apartado se han utilizado

las referencias

Al concebir la energia como una manifestacion de una situacion se percibe dicha manifestacion
de diversas formas de energia (interna, quimica, cinética, potencial...), como calor y trabajo.
Ademas, la cantidad total de energia se conserva en todas las transformaciones y transferencias.

La unidad para medida la energia en el Sl es el vatio (J).

El calor y el trabajo son dos formas de energia de transferencia; no son una propiedad de la

materia sino una forma para transferir energia entre ella.

El calor (Q) es la forma de energia por la que un cuerpo transfiere energia con otro cuerpo,
transferencia causada solo por la diferencia de temperatura existente entre los dos cuerpos. La
energia caldrica o térmica puede ser transferida por diferentes mecanismos de transferencia,
estos son la radiacion, la conduccién y la conveccién, aunque en la mayoria de los procesos

reales todos se encuentran presentes en mayor o menor grado.

El trabajo (W) es la forma de energia por la que un sistema transfiere energia de un cuerpo a

otro por la accion de una fuerza.

Para el estudio energético de los sistemas se diferencia entre sistemas cerrados y sistemas
abiertos. En los sistemas cerrados se define un volumen de control y la masa no sale de dicho
volumen de control, no se intercambia masa, existen unicamente intercambios de energia. En
los sistemas abiertos existe un volumen de control y la masa atraviesa la frontera de dicho
volumen (entra y sale desde y hacia el volumen) existiendo intercambios de masa ademas de

energia. [8].
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En este apartado se realiza la introduccién al estudio energético de un volumen de control
abierto que es el concepto que interesa. A continuacion se desarrolla el balance energético de

un sistema abierto cualquiera. La ecuacion general es:

Ecuacién 3-26

dE (t)
dt

Z Ee_ZEs-l_W-l_Q:
Donde

e E,energiatotal de los flujos de entrada

E;:energia total de los flujos de salida

W: trabajo realizado por el entorno o que el entorno realiza sobre el sistema

Q: calor intercambiado con el entorno

du (t) . . . ., ,
—; variacion de la energia del sistema en funcion del tiempo

La energia de los flujos se divide a su vez en distintas formas: energia cinética, energia potencial

y energia interna.
Ecuacion 3-27

E;=H+E.+E,

Energia cinética (Ec): al igual que la energia potencial est4 asociada a un estado macroscépico
del sistema. Esté asociada a la masa y la velocidad instantanea relativa a la que viaja un cuerpo.
A mayor masa y/o velocidad, mas energia cinética tendréa el sistema. Es una propiedad extensiva
pues varia con la masa del cuerpo. A continuacién se describe la ecuacion de energia que
representa una variacion de la misma desde un momento 1 a un momento 2 suponiendo

constante la masa del cuerpo.

Ecuacién 3-28

.. . 1
AE; = E, —E;, =5m- (c3-c%)

Donde

m: masa del cuerpo objeto de estudio (kg/s)
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Cy:velocidad del cuerpo en el instante 1 (m/s)

C, : velocidad del cuerpo en el instante 2 (m/s)

Energia potencial (Ep): mide la capacidad que tiene un sistema para realizar un trabajo en
funcion de su disposicion. La energia potencial puede presentarse como energia potencial

gravitatoria, energia potencial electrostatica, y energia potencial elastica.

Esta asociada con la fuerza de la gravedad y es por tanto una propiedad del sistema que contiene
al cuerpo y la Tierra conjuntamente. La variacion de este tipo de energia en dos momentos

temporales es:
Ecuacion 3-29

AE, = E,, — E, =mg(z; — z,)
Donde
m: masa del cuerpo objeto de estudio (kg/s)
g: aceleracion gravitatoria g = 9,807 m/s?
Zq: altura de un cuerpo respecto a una superficie en el instante 1 (m)

Zy: altura de un cuerpo respecto a una superficie en el instante 2 (m)

3.1.6.1 Balances energéticos.

Para realizar el estudio termodindmico serd necesario resolver una gran cantidad de balances
térmicos. Algunos de ellos son comunes para la mayoria de los equipos y disposiciones
utilizadas. En este apartado se van a resolver los balances energéticos mas comunes teniendo

en cuenta las consideraciones necesarias.

[IPA]

Los flujos denotaran dependiendo de si son entradas o salida del volumen de control como “e

({4

0 “s” respectivamente.
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Se plantean a continuacidn una serie de consideraciones que seran de aplicacion de todos los
balances energéticos; no sélo a los balances mas comunes que se resuelven a continuacion sino

a todos los balances del estudio.

e Se considera el estudio en estado estacionario. Esta consideracion significa que las
variaciones de energias en todos los balances es nula.

dE (t)
dt

0

e Las variaciones de energias cinética y potencial se consideran despreciables. La
consecuencia de esta consideracion es que las Unicas variaciones que se van a tener en
cuenta son las de la entalpia.

Ecuacién 3-30

E;=H+E.+E,=H

e La turbinas (gas y vapor), el compresor, la camara de combustion, las bombas, el
desgasificador, el condensador, la caldera de recuperacion, el calderin y las lineas

operan adiabaticamente, no hay intercambio de calor con el ambiente.

Qsistemacmedio = OW

e Convenio de signos: Las entalpias de los flujos de entrada al volumen de control se
consideran positivas y las entalpias de los flujos de salida negativas. Los consumos de
trabajo se consideran negativos y las producciones de trabajo positivas. En los
intercambios de calor se considera el signo negativo en la direccion que fluye el calor
(del mas caliente al mas frio). Los signos se consideran en los balances por lo que todos
los resultados se obtendran positivos justificAndose posteriormente el sentido de

trabajos y calores.

Balance energético para turbinas: Se realiza el balance energético comun para todas las turbina

de gas y vapor.
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Inicialmente se parte de la expresion general planteada anteriormente.

ZHe—z HS+W+Q=dZ§t)

Se aplican las hipdtesis enumeradas anteriormente:

dE () _

- Régimen estacionario ow

- Energias cinética y potencial despreciables. E,y Ep =0W

- Intercambio de calor con el ambiente despreciable. Qgistemacmedio = OW

- Laturbina genera potencia por lo que el signo del trabajo en la expresion es negativo.

La expresion reducida queda:

Z”e‘z H,—W; =0

Ecuacion 3-31

Vip = Ho- ) H, (W)

Balance energético para bombas y compresores:

Se parte de la misma expresion.

Sit = i+ g = 20

Se aplican las hipotesis planteadas:
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dv (t) _

7 ow

- Régimen estacionario

- Energias cinética y potencial despreciable E, y E, = OW

- Intercambio de calor con el ambiente despreciable. Qg;stemacmedio = OW
- Labomba/compresor consume energia por lo que el signo del trabajo en la expresion es

positivo. Ademas, las bombas tienen una sola entrada/salida.

La expresion reducida queda:

Ecuacion 3-32

llustracion 3-17. Esquema del balance energético de una bomba. Fuente: elaboracién propia.

El resto de equipos del ciclo no produce ni consume potencia. Si a esto se le suma la condicion
adiabética de los equipos queda que realizando un balance energético en un volumen de control
cualquiera, suponiendo como volumen de control la totalidad de un equipo, Unicamente quedan
en la ecuacién las entalpias entrada-salida. En este caso suele ser de interés escoger un volumen
de control méas limitado. Supdngase la caldera de recuperacion; es interesante tomar como
volumen de control el flujo de gases y calcular el calor que se cede al flujo de vapor. Como se
estudian varias disposiciones de caldera la cantidad de balances de se realizan para el estudio

son muchos. En este caso se desarrollan en el apartado 3.2.

Otros balances de energia tienen por objetivo el calculo de propiedades de estado o incluso de
caudales masicos de trabajo como es el caso de los realizados en el calderin y desgasificador.
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Balance de energia en el calderin.

Se supone régimen estacionario, energias cinética y potencial nulas y que no hay intercambio
de calor con el ambiente. Ademas, como se adelantaba, en este equipo no interviene el

trabajo W = OW. Partiendo de la ecuacion general y aplicando las consideraciones queda;

I:Iecon - I:Ievape + I:Ievaps - I:Isc =0

flujo de entrada al sobrecalentador

flujo de salida del evaporador ~,-—

flujo de entrada al evaporador "
flujo de salida del economizador

llustracion 3-18. Volumen de control para el balance de energia en el calderin. Fuente:

Elaboracion propia.

El caudal total que entra al evaporador debe de ser idéntico al que sale asi que del balance de
masa en el calderin se deduce que el caudal masico del sobrecalentador y del economizador es
el mismo. A este caudal se le llama caudal del ciclo de vapor o caudal total del ciclo de vapor.

Balance de masa en el calderin:
Ecuacién 3-33

Mecon — mevape + mevaps - Mg = 0

Meeon = Mg = My,

Meyap, = Meyap, = Meypap

Se desglosa el balance de energia y se aplican dichas conclusiones:
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Mecon * Mecon — Meyap, - hevape + Meyap, - hevaps — Mg -hye =0

mevap ' (hevape - hevaps) + mv (hecon - hsc) =0
Ecuacion 3-34.

hecon - hsc

evape ~ hevapS

mevap = mv ' h

Balance de energia en el desgasificador.

En este caso son aplicables las mismas consideraciones que para el calderin. La ecuacion
general se simplifica:

I—Icond + Hextracci()n - Hcaldera =0

flujo proveniente de la extraccion

flujo de salida a calkdera : flujo proveniente del condensador

[lustracion 3-19. Volumen de control del desgasificador. Fuente: elaboracion propia.

Balance de energia en el desgasificador con las consideraciones supuestas:

Meopg hcond T Meytraccion - hextraccién — Mcaldera hcaldera =0

Donde, siendo “y” la fraccion del flujo de extraccion,

Ecuacién 3-35
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Ecuacién 3-36
. . . [kg
Meong = My = (1 _y) - my [T
Ecuacién 3-37
. . [kg
Mextraccion = Y * My [T
Ecuacién 3-38

. . kg
M gidera = My _
s
Se simplifica y determina la fraccion masica del sangrado:
(1 - Y) ' mv ' hcond +y- mv ' hextraccién - mv ’ hcaldera =0

Ecuacion 3-39

hcaldera - hcond

hextracci()n - hcond

Balance de energia en el condensador

En el caso del condensador interesa calcular el calor cedido al flujo refrigerante para
posteriormente obtener el caudal masico de refrigeracion necesario. El balance de energia del

condensador se aplica al flujo caliente.

Todo el calor cedido en el condensador por el caudal masico del ciclo lo absorbe el caudal de
refrigeracion (consideracion adiabatica). Se supone también régimen estacionario y que las

variaciones de energia cinética y potencial son despreciables.

Balance de energia en el condensador.
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Hev - Hsv - Wcond - Qcond =0

El condensador no consume ni produce trabajo W condensador = 0 W.

Meong - (hev - hsv) - Qcond =0

Ecuacién 3-40

Qcond = Meong - (hev - hsv) [W]
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3.2 ANALISIS ENERGETICO DE LOS CICLOS COMBINADOS OBJETO DE

ESTUDIO.

En este apartado se realiza el analisis energético de las distintas disposiciones del ciclo
combinado. Como ya se adelantd, se realiza el estudio de la turbina de gas de manera separada
al resto del ciclo combinado y, se obtienen unos valores que seran comunes para todos los ciclos

combinados.

No tiene sentido desarrollar el analisis numérico de la caldera de recuperacion y del ciclo de
vapor pues no se conocen los valores Optimos de operacion. Para estos casos se realiza un

analisis energético sin resolucién numérica. Se indican las ecuaciones y la resolucion tedrica.

3.2.1 Anadlisis energético de la turbina de gas.

Los datos de operacion de la turbina de gas vienen facilitados por el fabricante para unas
condiciones de operacion ISO definidas también por el fabricante (288,15K y 1 atm) como la

potencia producida y temperatura de salida de los gases de escape. [11]

Al acoplar la caldera de recuperacion a la salida de la turbina de gas la presién a la salida de la
turbina ha de aumentar de manera que se compensen las pérdidas de carga en la caldera. Tanto
en las calderas de recuperacion verticales como horizontales las perdidas maximas estan

estipulas en 300 milimetros de agua (0,03bar). [19]

Por tanto, las condiciones de operacion cambian. Este aumento de la presion a la salida de la
turbina viene acompafiado de un aumento de la temperatura de los gases de escape a la salida
de la turbina de gas lo que va a significar una disminucién de la potencia producida por la
turbina de gas. Sin embargo, este aumento de la temperatura de los gases de escape a la salida

de la turbina de gas se traduce en un aumento de potencia producida por la turbina de vapor, es
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decir, la disminucion de potencia que se produce en las turbinas de gas va ser compensada en

parte por un aumento de potencia en la turbina de vapor.

Por lo tanto, en el analisis de la turbina de gas principalmente se va a procurar recalcular la
potencia producida y las propiedades de los gases de escape a su salida. Tener en cuenta el
acople de la caldera de recuperacion a la salida de la turbina permite obtener unos valores méas

proximos alos valores reales de operacion.

Los datos necesarios para la resolucion termodindmica del ejercicio son los siguientes:

Parametro Valor
Wre (KW) 50500
HR (kJ/kWh) 9389
rc 21

mge (Kg/s) 134,2
Tp (K) 826,15
Exceso de oxigeno (%) |15

Tabla 46.Turbina de gas. Datos de operacion en condiciones ISO definidas por el fabricante.
Fuente: elaboracion propia.

Consideraciones para la resolucion de la turbina de gas:

Para resolver la turbina de gas se realizan una serie de hipotesis, ya sea por la falta de datos
aportados por el fabricante o para simplificar la resolucion. Hay que tener en cuenta que algunas
de las suposiciones que son de aplicacion fueron redactadas en el apartado 3.2; el resto se

enumeran a continuacion:

e Existen irreversibilidades en el compresor y la turbina de gas. Se supone un rendimiento
del compresor del 85%.

e Pérdidas de carga en el combustor (5%).

e Combustion completa.

e No se generan ni NOx ni CO.

e Es aplicable el modelo de gas ideal.

e Los productos de la reaccién, el combustible y el aire son una mezcla de gases ideales.

e Aire seco.
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e Gas natural compuesto por 81,86% de metano, 11,92% etano, 1,92% propano, 0,45%
de butano, 0,9% de nitrégeno y un 3,18% de dioxido de carbono.

e Aire compuesto por 79% nitrogeno y 21% de oxigeno.

e Reacciona con el combustible un 15% de oxigeno en exceso.

e El combustible entra a temperatura de ambiente (288,15K) y a una presion igual a la de
salida del compresor.

e Temperaturay presion del ambiente de referencia 288,15k y 1,013bar.

Se explica a continuacién los pasos a seguir para la resolucion de la turbina de gas.

Posteriormente se realizara el analisis numérico:

La composicion del gas natural se da como porcentaje en volumen en condiciones normales
(0°C y 1 atm). Se aplica la ecuacion de los gases ideales para calcular el volumen especifico

molar en las condiciones citadas:

RT I miy l

pv =RT - ﬁcomponente = ?

km0[componente

Se procede con el calculo de la densidad del combustible:

Ecuacién 3-41

— _ Vcomponente kmOIcomponente
pcomponente - = 3
Vcomponente Men

La densidad del combustible es el sumatorio de las densidades parciales de los compuestos:

Ecuacién 3-42
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B B ~ _ ~ ~ _ kmol;y
Pen = Pcu, t Peyng T PcsHg + peyhye t PN, T Peo, ma
GN

Se calcula entonces la fraccion molar de los componentes:

Ecuacién 3-43

)E _ ﬁcomponente [km()lcomponente]

PG kmolgy

La masa molar del gas natural se calcula valorando las contribuciones de cada componente a la

mezcla:

Ecuacioén 3-44

Mgy = (X -M)cy, + (X - M)y, + (X - M), + (- M) p,, + (X - M)y,

k
+ (& Mco, kmiiZN]

Sustancia Masa molar (kg/kmol)

Metano 16,04

Etano 30,07

Propano 44,09

Butano 58,12

Nitrogeno 28,01

Dioxido de carbono 44,01

Tabla 47. Masa molar de los componentes del combustible. Fuente: elaboracion propia.

El poder calorifico del gas es un dato aportado por el profesor Se calcula el caudal masico de

combustible que se aporta al ciclo a través de la definicion del Heat Rate:

Ecuacién 3-45
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_ WNMTG
= BCl, HR [kg/s]

Mgy

Se determina entonces la relacién aire combustible molar que indica la cantidad de aire
necesario por unidad de combustible.

Ecuacion 3-46

A_ _ rhaire MmGN

. rhGN _Mmaire
_ Mg — Mgy
- (X - Mm)cy,+(x - Mm)c,py, + (X - Mm) g,y (X - Mm) ¢,y , + (X - Mm)y, + (X - Mm)¢o,

(f : Mm)oz + (f : Mm)N2

Con este valor, se procede a determinar la fraccion molar de cada elemento de los gases de
escape. Se conoce la proporcion de componentes del gas natural que se utiliza asi que se tiene

la cantidad de cada elemento por mol de combustible. La reaccion quimica sin ajustar es:

(0,8186CH, + 0,1161C,H¢ + 0,0192C3Hg + 0,0045C,H;o + 0,009N, + 0,0318C0,) +
a(l + 0,15) * (0,2102 + 0,79N2) - bCOz + CH20 + dN2 + 302

Tras ajustar la reaccion se determinan las fracciones molares de los productos de la reaccion
quimica:

Ecuacién 3-47

Nco2

Xco2 =
T

Ecuacién 3-48
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_ _ Muzo
XH20 =
T
Ecuacion 3-49
oo = Ny2
N2 nT
Ecuacién 3-50
o = No2
02 nT

Una vez calculadas las fracciones molares y considerando los distintos compuestos como gases

ideales, se conocen la contribucidn de cada uno a las propiedades de la mezcla.

La suposicion de que el aire y los gases de combustidn son gases ideales permite aproximar las
propiedades de ambos gases por las propiedades que se encuentran en las tablas de gases ideales

[8].

Se determinan las propiedades de los estados definidos en el esquema de la turbina de gas:
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E.1 GN

Q' C/ WeEe 1

—

llustracion 2-9.Esquema de la turbina de gas. Fuente: elaboracion propia.

Estado A.

Coincide con la entrada al compresor. El fluido que se tiene en este punto de la instalacion es

aire tomado del exterior por lo tiene las propiedades del aire del medio (288,15K y 1,013bar).

Como se esta trabajando con el modelo de gas ideal, conocida la temperatura se obtiene el resto
de propiedades de la Tabla A-22 del “Moran& Shapiro” [8].

Estado B.

Se calcula la presion del estado.

Ecuacion 3-7

Pg
rc=—->Pg=rc-Py
Py
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Como se ha supuesto un rendimiento tipico del compresor (los valores tipicos para este tipo de
compresores estan entre el 80% y el 90%), se puede obtener la entalpia del estado B de la

definicion del rendimiento del compresor:

Ecuacién 3-51

Ne = Wipear _ Hps—Ha _ Maire-(hBs—ha) _ hps—ha — hg = hy + hps—ha

WrEAL Hp—Hy Mgire-(hp—ha) hp—hy Nc

Para determinar entalpia hgs se parte la presion aparente del estado B idealizando el proceso de

expansion y recurriendo a la Tabla A-22.[8]

Ecuacién 3-52

p_B:p_gS_,pa :pa.%
pa p: T p,

Una vez obtenida la entalpia del estado B idealizado, se calcula la entalpia de B y se obtienen
el resto de propiedades de la Tabla A-22 [8] mediante interpolacion.

Estado C.

El célculo de la entalpia del estado C es algo mas complejo. En primer lugar se calcula la presion
del estado. Se suponen unas pérdidas de presion tipicas a través de la camara de combustion y

se obtiene la presion de entrada a la turbina:
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Ecuacién 3-53

APCC = 5%PB

Ecuacién 3-54

PC=PB_APCC

Se realiza un balance de energia en el compresor y se calcula el trabajo consumido con la

ecuacion 2-32 deducida en el apartado “Balances energéticos” [3.1.6].
WCG = Mgjre - (hg — hy)

Se conoce el trabajo neto de la turbina de gas y el del compresor asi que es posible calcular el

trabajo de la turbina de gas con la expresion:

WNETO == WTG - WCG b WTG == WCG + WNETO ECU&Clén 3'55

Las propiedades de salida de la turbina de gas son un dato aportado por el fabricante (en
condiciones ISO) por lo que conocida la composicion de los gases de combustién y la presion
de salida se puede calcular la temperatura a la salida. La suposicién de tomar la mezcla de gases
de escape como una mezcla ideal permite calcular la aportacion de cada gas a la entalpia de la

mezcla. Se obtienen los valores de entalpias de la Tabla A-23 [8].

_ o o o o kJ
h(Tp)ge = %coz * h(Tp)co, + Xuz0 - h(Tp)u,0 + Xnz - h(Tp)n, + Xo2 - R(Tp)o, (m)

Con el balance de energia en la turbina de gas se obtiene la entalpia del estado C.
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Wrg
Ihge/Mge

Wrg = 1, - (he — hp) Ecuacion 2-5 — ke = hy + (k] /kmol)

Una vez obtenida la entalpia del estado C, se puede obtener la temperatura del estado realizando
una interpolacién en la Tabla A-23 [8] procediendo a la inversa de cdmo se ha calculado la
entalpia, es decir, se calculan entalpias de la mezcla a distintas temperaturas y se interpola entre
los valores superior e inferior mas proximo como se muestra a continuacion (supongase que el

valor de la temperatura se encuentra entre 1500 y 1520°C):

h(TD)ge = )ECOZ ° h(lSOOOC)COZ + JEHZO * h(lSOODC)HZO + XNZ ° h(lSOOOC)NZ + .7202
- h(1500°C),,

h(TD)ge = fcoz * h(lSZOOC)COZ + fHZO * h(lSZOOC)HZO + fNZ * h(lSZOOC)NZ + .7?02
- h(1520°C),,

h(1500°C)k] /kmol — h(T¢)mezeiak] /kmol _ 1500°C — T¢(°C)
h(1520°C)kJ/kmol — h(1500°C)kj /kmol _ 1520°C — 1500°C

Finalmente se calcula el rendimiento de la turbina para comprobar que el desarrollo del
gjercicio es correcto. Los valores tipicos de rendimiento al igual que para el compresor van
desde el 80% hasta el 90%.

Ecuacioén 3-56

WREAL _ Hc - HD _ rhge - (he = hp) _ he — hp
WipEgaL H¢ — Hpg mge : (hc - hDs) hc - hDs

Antes de calcular el rendimiento de la turbina se necesita conocer la entalpia del estado D
suponiendo un proceso de expansion idealizado hps. Se calcula la temperatura del estado D a

través del proceso que se explica en la llustracion 20:
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[Ca’lculo de una temperatura de estado mediante el modelo de gas ideal J

Tt 6 Py - Ty Tabla A-2.
ACE T RaCi R 2 "Chemical and Process Thermadynamics, 32 edicion”
Calor especifico de un gas ideal

—» Cp=a+b-T4ec T 4+d-T?

Obtencidn del Cp

T[+Tf
Tmedm % Tmsdiareru' =T

Mezcla de gases ideales:
= = = 55 - = - Co—— entonces
Coe = %o, " CPeo, T Xpzo - CPujo T Xyz  Cpy, + oz - Cp, < Tener en cuenta

El calor especifico es la suma de las contribuciones de cada gas a la mezcla.

. . . Calor especifico a volumen constante
Cociente de capacidades térmicas.

y_% é, (;r#jzfr(r¥j—§

Co

donde R=8,314)/molk

uego
finalmenta

si Ti? o Tfa supuestas — repetir proceso hasta que Tfs=Tfs-1 ]

Calculo de la temperatura de estado: /
¥=1 -

(BT si
T =T, (F) [Tn y Tf conocidas — Tfs es la T2 real]

Mota: sis e gquiere calcular la Ti, //”
despejarla de la ecuacion. P

Sl

llustracidén 3-20. Mapa conceptual para el calculo de una temperatura de estado
mediante modelo de gas ideal. Fuente: elaboracién propia.

Se halla la entalpia hps a la temperatura calculada realizando una interpolacién en la Tabla A-
23 [8].

’=1(Tns)ge = Xcoz ’=1(Tns)c02 + Xn20 - ’=1(TDS)H20 + Xyz - ’=1(TDS)N2 + Xp2 ’=1(Tns)02

Finalmente se obtiene el rendimiento de la turbina de gas.

_hc—hp
Nre = he — hp,
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Ya se han calculado las propiedades (presion, temperatura y entalpia) de todos los estados de

la turbina de gas en condiciones I1SO.

Se va a tener en cuenta las pérdidas de presion a través de la caldera de recuperacion por lo que
la presion en D se va a definir, como ya se adelantd, como la presién a la salida de la caldera
de recuperacion mas las pérdidas en la misma con el objetivo de conseguir en el estado F (salida

de los gases de escape de la caldera de recuperacion) la presion sea de 1,013 bar.

Los valores de rendimiento del compresor y de la turbina se mantienen constantes pues la
variacion que se produce va a ser muy pequefia. Esto implica que las Unicas propiedades que

cambian son las del estado D.

Las pérdidas de presion maximas para este tipo de calderas es de 0,03 bar para el lado de los
gases de escape. Como el estudio no contempla el dimensionado de la caldera de recuperacion

se suponen las maximas pérdidas de carga esperables para una caldera de recuperacion.

Por el aumento de la presion en D se deduce que el aumento de la temperatura va a ser pequefio

y por tanto la disminucidn de potencia generada por la turbina de gas va a disminuir poco.

En primer lugar se calcula la presion en D. Imponiendo una presién de salida al exterior de los

gases de escape Pr de 1,013 bar.

Pp = Pr + Apcr = (1,013 4+ 0,03)bar = 1,043bar

Se calcula la nueva temperatura del estado Ds mediante el proceso explicado en la llustracion
20. Tras calcular Tps con la nueva presion del estado D, se calcula la entalpia del estado
idealizado.
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E(TDs)ge = Xcoz E(TDS)COZ + Xp20 - E(TDS)HZO + Xyz - E(TDS)NZ + Xo2 - E(TDS)OZ

Se aplica la definicion del rendimiento de la turbina manteniendo €l obtenido anteriormente.

hp = he — 76 + (he = hps) (k] /kmol)

Se obtiene la nueva potencia desarrollada por la turbina de gas y la potencia neta obtenida por

el conjunto de la turbina de gas (compresor-turbina).

i (e = ho) ]

WTG =

Wyre = Wrg — Weg [W]

3.2.1.1 Andlisis numérico de la turbina de gas.

Se procede en este apartado a la resolucion numérica de la turbina de gas.

Tras aplicar el procedimiento explicado nos queda que las fracciones molares de cada

componente del combustible son:

kmol
%en, = 0,8193 ——%
mgn
_ kmOlC H
XCZHG = 0,1162T1:6
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%c,t, = 0,0192 km mlGC;HS
Xc,Hy = 0 045%2:{10
%y, = 0,009 ki‘;lNz

GN
Xco, =0 03181@%:;02

La fraccion molar es practicamente idéntica a la composicion del gas en volumen del gas

natural. La masa molar del gas natural:

MGN = (0,8193 * M)CH4_ + (0,1162 * M)C2H6 + (O 0192 M)C3H8 + (0,045 * M)C4H10
kgan ]
kmolgy

+ (0,009 - M)y, + (0,0318 - M)y, = 19,40 [

El poder calorifico del gas natural es 44941 kJ/kg. (Dato aportado por el profesor).El caudal
masico de combustible:

, Whmre _ 50500 kW (9389 k]/kWh) kw , Kg
Mgy = PCl;y 44941 If] 3600 s kw77 s
g

Se determina la relacion aire combustible molar.

 (1342-29) X9 19,40 kkg ;
1= - s . mo o =3045
X9 . . _Xg
29 = (0,21-32+0,79 - 28,01) o

Con el valor de la relacion aire-combustible molar, se ajusta la reaccion;
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(0,8186CH, + 0,1161C,H,, + 0,0192C3Hg + 0,0045C,Hyo + 0,009N, + 0,0318C0,) +
a(1+ 0,15) - (0,210, + 0,79N,) — bCO, + cH,0 + dN, + e0,

Se determinan los valores de a, b, ¢ y d como se muestra a continuacion:

C: 0,8186 +0,1161-2+0,0192-3 +0,0045-4+0,0318 =b—>b =1,16

H: 0,8193-4+0,1162-6 + 0,0192-8 + 0,0045-10 = 2c - ¢ = 2,08

N: 1-(140,15)-0,79-2+ 0,009 -2 = 2d > d = 27,37

0: 2-(1+0,15)-0,21-2 + 0,0318+2 = 2b+c+2e > e = 5,10

La reaccion ajustada queda,

(0,87CH, + 0,09C,H, + 0,02C5Hg + 0,0045C,H,, + 0,02N, + 0,0318C0,)
+36,6643(0,210, + 0,79N,) — 1,16C0, + 2,08H,0 + 27,37N, + 5,100,

Tras ajustar la reaccion se determinan las fracciones molares de los productos de la reaccién

quimica:

Frop = 22 = L16 = 0,032
Xc02 = T T 116 + 2,09+ 27,37 + 5,10
Mo 209 ~ ooss

*H20 =70 T = 116 + 2,09 + 27,37 + 5,10

__Nn2 27,37
N2 =0 T 116 + 2,09 + 27,37 + 5,10

= 0,77
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- No2 _ 5,10
¥02 = 5 " T 116 + 2,09 + 27,37 + 5,10

= 0,14

Se determinan las propiedades de los estados definidos en el esquema de la turbina de gas.

Estado A.

El fluido que se va a tener en este punto de la instalacion es aire tomado del exterior por lo que
va a tener las propiedades del aire del medio (288,15K y 1,013bar).

Como se esta trabajando con el modelo de gas ideal, conocida la temperatura se obtiene el resto
de propiedades de la Tabla A-22 [8].

T(K) | h(ki/kg) pa
285 285,14 | 11584

288,15 hA DA
290 290,16 | 1,2311

Tabla 48. Interpolacion para el calculo de la entalpia del estado A. Fuente: elaboracion propia.

Se interpola en la tabla para obtener la entalpia del estado.

h(288,15K)k] /kg — h(295K)k] /kg _ 288,15K — 285K

h(300K)k]/kg — h(295K)k] [kg 295K — 285K
h(298,15K)kJ
kg 28214/kg 28815k — 285K
290,16, _ 285 14k] /kg 295K — 285K

kg
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h(298,15K) = (288'15K _ 285K) (290 1699 _ g5 14k]) 12852 _ )88 3k) /K
R = \To95K — 285K "Pkg ""kg g 2883k /kg
Tabla A-22

h, = h(288,15K, 1bar) ——— h, = 288,3 k] /kg

Estado B.

Célculo de la presion del estado.

Pg =rc-Py=21-1bar =21 bar

Se calcula la entalpia del estado B suponiendo un proceso idealizado.

P§S=P3'E

La presion de Bs es igual a la presion de B. La presion aparente del estado A se obtiene por

iteracion en la Tabla A-22.

p$(288,15K) — p$(295K) _ 298,15K — 295K
p%(300K)kJ/kg — p2(295K) 300K — 295K

288,15K — 285K
295K — 285K

p%(288,15K) = ( ) - (1,231 — 1,158) + 1,158 = 1,204

21
phs =120 - — = 2528

66 Estudio de una central de ciclo combinado



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

Se realiza interpolacién entre los dos valores mas proximos a la presion aparente del estado B.

T(K) | h(kikg) pa
670 681,14 | 24,46
TBs hBs 25,28
680 691,82 | 2585

Tabla 49. Interpolacion para el célculo de Tgs. Fuente: elaboracion propia.

h(pg)k]/kg — 681,14k] [kg _ 2528 — 24,46
691,82k] /kg — 681,14k] /kg ~ 25,85 — 24,46

hgs(pg) = (25’28 _ 24’46) (691 82 il 681,14 kj) + 681,14 o 684,25k] /k
Bs\P5s) = \25 85 — 24,46 kg kg kg 7 J/kg

Se supuso un rendimiento del compresor del 85%.

684,25, _ 288 3 %
055 = 754,12k /kg

hy = 288,3 kJ /kg +

La temperatura del estado se determina, de nuevo, con una interpolacion en la TablaA-22.[8]
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Temperatura (K) Entalpia (kJ/kg)
730 745,62
Ts 754,12
740 756,44

Tabla 50. Interpolacion para el célculo de Te. Fuente: Elaboracion propia.

Tp(754,12k] /kg)K — 730K _ 754,12k] /kg — 745,62k] /kg
740K — 730K  756,44k] kg — 745,62k] /kg

— Ty = 737,85K

Estado C.
En primer lugar se calcula la presion del estado.

P, = Py — 5%Pz = (1 —0,05) - 21,27 = 20,21
El trabajo consumido por el compresor:

. k k
Wee = Mgire - (hg — hy) = 131,43?‘9- (754,12 — 288,3)é = 61,1MW

Una vez conocido el trabajo consumido por el compresor, se puede calcular el trabajo generado

por la turbina de la definicion del trabajo neto de la turbina de gas:

WTG = WCG + WNETO = 61,1MW + 50,5MW = 111,6MW
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Se calcula la entalpia del estado D teniendo en cuenta la aportacion de cada componente a la

mezcla de gases ideales.

Componente —

Temperatura (K) hcoz (kd/kmol) hrz2o (kJ/kmol) | hnz (kd/kmol) | ho2 (kd/kmol)
I
820 33212 28672 24342 25199
826,15 hco2(826,15K) hH20(826,15K) | hn2(826,15K) |  ho2(826,15K)
830 33730 29062 24658 25537

Tabla 51.Interpolacion para el calculo de las entalpias de los gases de la combustion a la

temperatura del estado D.

Se procede al célculo de la entalpia de cada componente a la temperatura dada. Se realiza una

interpolacion idéntica a la que se aplico con el gas ideal.

hco,(826,15)k] /kmol — 33212k] /kmol _ 826,15K — 820K

33730kJ /kmol — 33212k] /kmol ~ 830K — 820K

= 33530,57kJ /kmol

hi20(826,15)k] /kmol — 33212k] /kmol _ 826,15K — 820K

33730kJ/kmol — 33212k] /kmol ~ 830K — 820K

= 28911,85k] /kmol

hy2(826,15)k] /kmol — 33212k] /kmol _ 826,15K — 820K

33730k] /kmol — 33212kJ /kmol 830K — 820K

= 24536,34] /kmol

ho,(826,15)k]/kmol — 33212k] /kmol  826,15K — 820K

33730k/ /kmol — 33212kJ /kmol 830K — 820K

= 25406,87k] /kmol
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Se considera la contribucion de cada gas ideal a la mezcla:

E(TD)ge = Xco, 'f_l(TD)co2 + Xu20 'E(TD)HZO + Xy - H(TD)NZ + Xo2 - E(TD)OZ

k k
= 0,031 33530,57—] + 0,055 - 28911,85—] + 0,768
kmol kmol
kj kj kj
- 24536,34——+ 0,147 - 25406,87 —— = 25181,52
kmol kmol kmol

Nota: Cada vez que se proceda al célculo de la entalpia de la mezcla el procedimiento sera el
aplicado anteriormente. A partir de aqui se suprimira el desarrollo de dicho calculo y se colocara
latabla de la entalpia de cada compuesto a la temperatura dada y la suma de los valores teniendo

en cuenta la contribucién de cada compuesto.

Con el balance de energia en la turbina de gas se obtiene la entalpia del estado C.

_ — W k] 114647,79kW
he = hp + —— = 25181,5 + = 48931,8k] /kmol
Mge kmol 134 2k9
' S
51kg
28, kmol
Caélculo de la temperatura del estado.
_IC_ompontente ; hcoz hr20 hnz hoz Nmezcla
emper? ura (K) | (arkmol) | (ka/kmol) | (kdrkmol) | (kd/kmol) | (kd/kmol)
1500 71078 57999 47073 49292 | 48807,24
Tc - - - - 48931,808
1520 72246 58942 47771 50024 | 49539,661
Tabla 52.Interpolacion para el célculo de la temperatura del estado C. Fuente: elaboracion

propia.

70 Estudio de una central de ciclo combinado



Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I1l.Anexo

48931,8kJ/kmol — 48807,2k] /kmol T. — 1500K
= -
49539,7k] /kmol — 48807,2k] /kmol 1520K — 1500K

T, = 1503,4K

Se calcula ahora la temperatura del estado Ds suponiendo un proceso de expansion idealizado

en la turbina.

Se conocen las presiones de los estados y la temperatura de entrada a turbina asi que se procede

como se explica en la llustracion 20:

T;+Tp _ 15034 + 826,15

T : =~ . =
media media real 2 2

= 1164,8K

Se aplica la ecuacion para calcular el poder calorifico. Hay que tener en cuenta la contribucion

de cada componente a la mezcla:

Cp=a+b-T+c-T?+d-T?® Ecuacion 3-57

Componente —
CO2 H20 N2 07
Parametro |
a 22,260 32,240 28,900 25,480
b 5,981-10% |0,1923-10%|-0,1571-102 |1,520-10%
c -3,501-10° |1,055-10° |0,8081-10° |-0,7155-10°
d 7,469-10° |-3,595.10° |-2,873-10° [1,312.10°

Tabla 53. Parametros para el calculo del poder calorifico. [48] Fuente: elaboracion propia.

C_'pcoz = 22,260 + 5,981 -1072 - 1164,8 + —3,501-107° - 1164,8% + 7,469 - 10~°
-1164,8% = 55,957 kJ/Kmol - K
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C_'pHZO = 32,240 + 0,1923-107%-1164,8 — 1,055-107° - 1164,8% — 3,595 - 10~°

-1164,8% = 42,748 kJ/Kmol - K

C_'pN2 = 28,900 — 0,1571-1072-1164,8 — 0,8081 - 1075 - 1164,82—2,873 - 107°
-1164,8° = 33,322 kJ/Kmol - K

Cpo, = 25,480 + 1,520 - 1072 - 1164,8 — 0,7155 - 107° - 1164,82+1,312 - 107° - 1164,8°
= 35,430 kJ/Kmol - K

El calor especifico de la mezcla a la temperatura supuesta:

Cp(Tc+p) ge = Xco, * CPco, + Tnzo - CPu,0 + Xnz - Con, + %oz * Cpo,
2

k] k] kj

= 0,031 - 55,957 - + 0,055 - 42,748 - + 0,768 - 33,322 -
k]

+ 0,147 - 35,430 7 = 35,08 k] /Kmol - K

Caélculo del valor especifico a volumen constante;

c‘(T )—c‘(T ) R = 35,08 k] /Kmol - K — 14 /kg
v\Tern) = Cp(Tezn ) = R = 35,08 kJ/Kmo 28,51k] /kmol

2 2

= 26,77kJ]/Kmol - K

Finalmente se calcula el cociente de capacidades térmicas;

_C, 3508kj/Kmol-K
" C, 2677kj/Kmol-K

1,31
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Se calcula la temperatura Tps aproximada gue se obtiene de las suposiciones del modelo de gas

ideal:

Nota: Este proceso se realizara todas las veces que sea necesario obtener el calor especifico de
los gases de escape a una temperatura dada. En caso de que la temperatura con la que se
desarrolle el calculo sea aproximada, se realizara el procedimiento que se expone a

continuacion.

Como la temperatura obtenida es una temperatura aproximada es necesario comenzar un
proceso iterativo del calculo de la temperatura Tps. Se aplicaré el proceso descrito anteriormente
tantas veces como sea necesario hasta que se estabilice la temperatura objeto de estudio. Los

resultados obtenidos en cada iteracidn son los siguientes:

C Cv
Iteracion TDs (K) | Tm (K) (kJ/kmpoI-K) (kJ/kmol-K) Y
1 737,43 1120,42 34,83 26,51 1,31
2 733,50 1118,45 34,81 26,50 1,31
3 733,32 1118,36 34,81 26,50 1,31

Tabla 54. Valores obtenidos durante la iteracion para el calculo de la temperatura del estado

D suponiendo un proceso idealizado. Fuente: elaboracion propia.

Como se observa, los resultados de la tercera iteracion son bastante similares a los de la segunda

asi que se dan por buenos los resultados obtenidos y se detiene el proceso iterativo.

Calculo de la entalpia,

gompon:nte ; hcoz hh20 hn2 ho2
emperi ura (K) | (ka/kmol) | (ka/kmol) | (ki/kmol) | (ki/kmol)
730 28622 | 25218 | 21529 | 22177
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733,32 28789 25344 21632 22288

740 29124 25597 21839 22510
Tabla 55.Interpolacion para el calculo de la entalpia del estado D idealizando el proceso de

expansion en la turbina de gas. Fuente: elaboracion propia.

k]

h(Tps)ge = 22174,8;—

Se calcula el rendimiento de la turbina,

he —hp  48931,8k]/kmol — 25181,5 k] /kmol

Nre = ¢ =
h¢ — hpg 48931,1(8Tk(])1 —22507,2 k] /kmol

= 0,886 =~ 89%

Ya se han calculado las propiedades (presion, temperatura y entalpia) de todos los estados de
la turbina de gas en condiciones ISO. Se valora a continuacion el aumento de presion a la salida
de la turbina de gas con el acople de la caldera de recuperacion. En primer lugar se calcula la
presion en D. Imponiendo una presion de salida al exterior de los gases de escape Pr de 1,013

bar.

Pp = Pr + Apcr = (1,013 + 0,03)bar = 1,043bar

Se calcula la temperatura Tps Y la entalpia de la misma manera que se realiz6 anteriormente.

Cp Cv
Interacion Tps (K) Tm (K) | (kJ/kg-K) | (kJ/kg-K) Y
1 740,73 1122,06 34,84 26,52 1,31
2 741,06 1122,23 34,84 26,52 1,31
3 741,08 112224 34,84 26,52 1,31

Tabla 56. Valores obtenidos en la iteracion para el calculo de la temperatura del estado D

idealizando el proceso de expansion. Fuente: elaboracion propia.

La entalpia,
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Componente — hco2 hh20 hn2 ho2
Temperatura (K) | | (kJ/kmol) | (kJ/kmol) | (kJ/kmol) | (kJ/kmol)
740 29124 25597 21839 22510
741 29178 25638 21872 22546
750 29629 25977 22149 22844

Tabla 57.Valores de entalpia de los compuestos obtenidos a la temperatura del estado D

idealizando el proceso. Fuente: elaboracion propia.

h(741,1K)ge = 22425,6k]/kmol

Se obtiene la entalpia del estado de la ecuacién del rendimiento:

HD = l_1c —MNtG (Ec - HDS)
= 48931,8 k] /kmol — 0,89 - (48931,8 k] /kmol — 22425,6 kJ/kmol)
= 25430,5k]/kmol

Una vez calculada la entalpia se determina la nueva temperatura de salida de la turbina de gas

de los gases de escape.

Temperatura | hmezcla (kJ/kmol)
830 25335,23
Tbs 25430,53
840 25665,75

Tabla 58. Interpolacion para el célculo de la Tp. Fuente: elaboracion propia.

Tp = 832,98K

Calculo de la nueva potencia generada por la turbina de gas.
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Mg
M

C (e —Fy) = 1342 (489318 1g/kmol — 254305k /kmoD) _
o SO R 28,53 K] /kmol = 10

WTG =

WNMTG = WTG - WCG = 110,6 kW — 61,1MW = 49,4‘ MW

Los resultados de operacién fuera de condiciones ISO se encuentran expuestos en el apartado
2.10.1.
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3.2.2 Andlisis energéticos de los ciclos combinados.

3.2.2.1 Andlisis energético del ciclo combinado de una presién en la caldera de recuperacion.
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llustracion 2-10.Esquema de la caldera de recuperacion-ciclo de vapor del ciclo combinado de
un nivel de presion en la caldera.

Se lista a continuacién las consideraciones tomadas para la resolucion del ciclo de vapor-
caldera. Estas consideraciones seran comunes para todos los ciclos de vapor objetos de estudio
afiadiendose en cada caso las consideraciones necesarias que no se enumeren a continuacion.

Recordar que en el apartado “Balances energéticos” [3.1.6.1] se citaron algunas de las

consideraciones que afectan a la resolucion del ciclo.
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Suposiciones:

78

A través de las conducciones no hay pérdidas de presion al igual que en el calderin y en
el desgasificador. Unicamente se consideraran perdidas de presion en el condensador y
en las distintas partes de la caldera de recuperacion.

Todas las entradas y salidas del calderin se encuentran a la misma presion.

El rendimiento de la turbina de vapor es del 90%. El rendimiento de las bombas es del
85%.

Se considera el agua en fase liquida fluido incompresible.

Se puede aproximar el rendimiento de cada etapa de la turbina de vapor como el global.
El refrigerante utilizado a la entrada del condensador es agua de mar a 20°C y salinidad
36 g/l.

Del condensador sale liquido saturado. Del desgasificador sale liquido saturado.

El estado 10 es mezcla bifasica de titulo de vapor 0,9.

El estado 8 es liquido saturado a la presion del calderin. El estado 11 es vapor saturado

a la presion del calderin.

Estado Definicion Valor
Estado 3 Liquido saturado | 0%
Estado 5 Liquido saturado | 0%
Estado 8 Liquido saturado |0%
Estado 10 Mezcla bifasica |90%
Estado 11 Vapor saturado | 100%

Tabla 59. Estados fisicos del fluido de trabajo. Fuente: elaboracion propia.

Se definen las pérdidas de presién del flujo de vapor en la caldera de recuperacion.

“Caida de presion en los sobrecalentadores: Estos valores, que influyen en la produccion
de vapor, conviene que sean bajos en el sobrecalentador del vapor de alta presién - entre
4y 5 bar.”[7]
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Pérdidas de Presion Valor
Apecon (bar) 2
Apevap (bar) 4
Apsc (bar) 5
Apcaid (bar) 0
Tabla 60. Pérdidas de presion en las distintas partes de la CR y calderin. Fuente: elaboracion
propia.

Se determinan a continuacion las propiedades termodinamicas asociadas a cada estado

del ciclo de vapor.

Estado 1

El objetivo es obtener la méxima potencia y rendimiento del ciclo combinado, para ello se
intentard conseguir la maxima potencia neta en el ciclo de vapor. Para obtener la mayor potencia
en la turbina de vapor se parte de la méaxima temperatura posible para el vapor a la salida de la
CR (el limite de ésta es la temperatura lo marca la temperatura proveniente de la turbina de gas
menos 25°C, la temperatura de salida del fluido frio nunca puede ser superior a la temperatura
de entrada del fluido caliente) y la presion que nos permite obtener la maxima produccién de
energia, teniendo en cuenta las limitaciones que impone la presion del condensador y el
contenido maximo de humedad en la Gltima rueda de la turbina de vapor por erosion de alabes
(< 16% al 18%).

T1 = TD - 2506
hy = h(T1,p1)

Estado y

Para obtener la maxima potencia en la turbina de vapor, la presion de la extraccion debe ser lo
menor posible pues de esta manera un mayor caudal de vapor opera con un mayor salto
entalpico como se demuestra en el apartado 2.10.2.1 Para fijar la presion del estado habra que

tener en cuenta las presiones de operacion del desgasificador presurizado.
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Se halla la entalpia de la extraccién, estado y, con la definicidn del rendimiento de la turbina.
Se aproxima el rendimiento de cada etapa de la turbina al rendimiento completo de la turbina

de vapor.

Ecuacion 3-58

Wyems hi—h kJ
Nrv = = = y_’hy:hl—ﬂrv'(hl_hys) [_g]

Wideal a hl - hys k

La entalpia del estado y idealizado “hys” se calcula suponiendo una operacion ideal de
expansion en la turbina de vapor, es decir, suponiendo un valor del rendimiento isoentropico
del 100%. Aplicando esta consideracion se obtiene que la entropia de la extraccién es la misma
que la entropia a la entrada de la turbina (sys = s1) y la presion se corresponde con la presion del

estado sin idealizar (pys = py).

hys = h( Sys = S1,Pys = py)

Las propiedades del estado se podrian obtener a partir de la Tablas de propiedades del agua [8]

pero se utiliza el programa Fluid Prop para agilizar el proceso.
Estado 2

La presion limite en el condensador es de 0,04bar [7]. Como se van a producir perdidas de
presion a medida que el fluido atraviesa el condensador es necesario suponer unas pérdidas de
carga superiores a la salida de la turbina para asegurarnos de cumplir la presion minima. Se

define una presion en el condensador algo mayor al limite para asegurarnos de que se cumple.

Se toman 0,045 bar a la salida del condensador, valor tipico, y se le suman las pérdidas de
presion del condensador. Las pérdidas de presion en el condensador deben de minimizarse lo
maximo posible de cara a bajar la presion a la salida de la turbina y optimizar la produccion de
potencia como se demuestra en el apartado 2.10.2.1.
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Ecuacién 3-59

P2 = P3 + APcondensador [bar]

La entalpia a la salida de la turbina, estado 2, se obtiene aplicando las mismas consideraciones

utilizadas para calcular la entalpia del caudal de extraccion. En este caso,

Ecuacién 3-60

Nrv = . =L _>h2=hy_7ITV'(hy_h25)

En este caso para calcular la entalpia del estado 2 con el proceso idealizado se supone; Sas = Sy

y Pas = p2.
hys = h( sy = Sy, P2s = p2)
Tras calcular la entalpia del estado 2 se obtienen el resto de propiedades con el Fluid Prop.

Estado 3

En el condensador se cede calor desde el fluido de trabajo a un flujo de refrigeracion de agua
de mar produciéndose un cambio de fase del fluido de trabajo. De este modo, el fluido deja el
condensador como liquido saturado a la presion de salida del condensador definida
anteriormente. La suposicion de liquido saturado se realiza para minimizar el calor que es

necesario ceder al condensador y asi minimizar sus dimensiones.

h; = h(ps, liquido saturado)
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Estado 4

Tras salir del condensador el fluido es impulsado por la bomba de baja presion (BBP) hasta la
presion del desgasificador, que es la presion de extraccion. Este equipo junto con el calderin

son los Unicos equipos de la instalacion en los que no se consideran pérdidas de presion.

Debido a que el volumen especifico del liquido apenas varia entre la entrada y la salida de la
bomba se puede aproximar tomando el volumen de entrada a la bomba vs como constante en el
proceso; esta suposicion se aplicara siempre que se quiera calcular la entalpia a la salida de la
bomba [8]:

Ecuacion 3-61

Wbombaideal

m, =v3 - (ps —D3)

Entonces, se obtiene la entalpia del flujo realizando un balance de energia en la bomba. Se
realizan las suposiciones de régimen estacionario, energia cinética y potencial despreciable y
operacion adiabatica asi que la ecuacién se simplifica tal y como se explica en el apartado

“Balances energéticos” [3.1.6]:

Ecuacién 3-32

WB/C=HS_ I._Ie = - (hs —h)

Que, para este caso concreto queda,

Ecuacién 3-62

Wgpp = Mcondensador (h4 - h3)
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Sustituyendo en el balance la consideracion de fluido incompresible:

V3'(p4—p3):
Nb

rhcondensador : (h4 - h3) - rhcondensador : 0

Despejando y eliminando términos comunes;

Ecuacion 3-63
h4 — h3 + v3'(p4_p3)

Np

La resolucion realizada para el célculo de la entalpia a la salida de la bomba es comun para
todas ellas. A continuacion se escribe la ecuacion general a la que se acudird cada vez que sea

de aplicacion:

Ecuacion 3-64

(Y2l
S

La “e” se refiere al estado de entrada y la “s” al de salida del volumen de control.

Estado 5

De la hipdtesis de que no hay perdidas de presion en el desgasificador se obtiene que la presion
de salida, ps, es la misma que la presion de los estados de entrada. Ademas, la relacion de
corrientes de entrada al desgasificador es elegida de manera que la corriente de salida sea

liquido saturado a la presion de extraccion [8]:

hs =h (py, liquido saturado)
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Estado 6

Para el célculo de la entalpia del estado 6 se lleva a cabo las mismas suposiciones realizadas
que para el céalculo del estado 4, se recurre a la ecuacion 3-64 que para este caso concreto

queda;

Ecuacién 3-65

h6 — hS + vs-(Pe—Ds)
Np
Presion del calderin.

La presidn del calderin como puede observarse en el esquema del ciclo es la presion del estado
1 (estado de entrada a la turbina) menos la caida de presion ocasionadas en el flujo de vapor a

su paso por el sobrecalentador.

Ecuacién 3-66

Pcatderin = P1 — APsos

Estados 8 y 11

La funcion del calderin es separar los fluidos liquido y vapor. Fisicamente la salida que
se dirige al evaporador esta situada en la parte bafiada por el liquido, por lo que el estado 8
calderin es liquido saturado a la presion del calderin. La salida al sobrecalentador se encuentra
en la parte superior del calderin, por encima del nivel del liquido por lo que el estado 11 es

vapor saturado a la presién del calderin. Se obtienen el resto de propiedades con el Fluid Prop.

hg = h(pcalderin, liquido saturado)

hy1 = h(Pcaiderin, vapor saturado)

Estado 9
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El objetivo de esta bomba es compensar las pérdidas de presidn que existen en el evaporador
para que el estado 10 se encuentre a la presion del calderin por lo que la presion que debe
suministrar esta bomba de alta presion (BAP) coincide con las pérdidas de presion del

evaporador.

Para calcular las propiedades a la entrada del evaporador, estado 9, se recurre a la ecuacion 3-

64 que para este caso concreto queda,

Ecuacion 3-67

h — h US'(p‘J_ps)
9 g T T

El resto de propiedades del estado se obtienen del Fluid Prop conocidas su presion y entalpia.

Estado 7

La entalpia 7 se obtiene aplicando el Approach de temperatura que se define como la diferencia
entre la temperatura de saturacion en el calderin y la del agua a la salida del economizador. Esta
diferencia es necesaria para evitar la evaporacion en los tubos del economizador. Valores

Optimos de este parametro estarian comprendidos entre 5y 10 °C [7].

Entonces,

Ecuacioén 3-68

Typp =Tg—T; > T; =Tg— Tppp Donde  Tg = Ts4e(Peara)

h; =h (T7' pcalderin)

Estudio y optimizacion... 85



lll. Anexo Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

Una vez calculada la temperatura del estado 7 se obtienen el resto de propiedades del Fluid

Prop.

Estado 10

Para el estado 10 se supone un titulo tipico a la salida del evaporador de 0,9. Al igual que el
resto de flujos que conectan con el calderin, esta a la presion de éste. Se obtienen el resto de

propiedades con el Fluid Prop.

hjo=h (titUIot pcalderin)

Una vez obtenidas las propiedades de los estados, se puede proceder con el céalculo de los
caudales mésicos del ciclo. De antemano se puede deducir que habrd al menos 3 caudales
distintos. EI caudal masico de la extraccion, el caudal masico del condensador vy, el caudal
maésico de vapor total que es la suma de los caudales anteriores. Puede aparecer un cuarto caudal
diferente al del ciclo de vapor en el evaporador para que se cumpla el balance de energia en el

calderin. En caso de que lo haya se deducira de un balance de energia en el calderin.

Caélculo de estados de los gases de escape.

Para el andlisis energético, al suponer los gases de escape como una mezcla de gases ideales

nos interesa mayormente la temperatura a la que se encuentra la mezcla.

Estado D

La temperatura de entrada a caldera esta definida por la temperatura de salida de los gases de

escape de la turbina de gas.
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Estados E

La temperatura de los gases en la zona de la entrada al evaporador del vapor, esta definida por

el Pinch Point que se decide en el apartado 2.10.2.

Ecuacion 3-69

Ty = Ty + pinch point [K]

Estado H

Se corresponde con las propiedades de los gases en la zona de la salida del vapor del evaporador
(ilustracion 21). Conocida la L

|
temperatura en la zona de entrada y el ’

calor cedido en el evaporador puede

calcularse dicha temperatura realizando

un balance de energia en el evaporador.

Qu-e = Qio-9

rhge ) Cpge - (Ty — Tg)

= rhevapI - (hyp — hy)

Ecuacion 3-70 llustracion 3-21.Esquema del balance energético

s, - (A1o — ho) para el calculo de la temperatu_ra de los gases de

Ty =Tg + b1 [K] escape en la zona de la salida del vapor del
Mge * Cpg, evaporador (estado H).
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Como no se puede calcular la temperatura

media se supone un valor de temperatura a la salida del evaporador esperada, se calcula un calor
especifico aproximado a la temperatura media aproximada y se obtiene la temperatura de la
salida del evaporador en la ecuacion del célculo de la temperatura de H (ec. superior) para alta
y baja presion respectivamente. La temperatura calculada es una mera aproximacion porque el
calor especifico calculado no es real. Por ello es necesario repetir el procedimiento hasta que la

temperatura se estabilice. El procedimiento se esquematiza en la ilustracion 20.

Calculo de los caudales masicos del ciclo de vapor

Para determinar el caudal maésico de vapor, se realiza un balance energético en la zona
sobrecalentador-evaporador-calderin. La propiedades del gas a la entrada del evaporador a
caldera se obtiene dando uso del Pinch Point como se explica anteriormente. Cuanto menor es
el Pinch Point, mayor es la cantidad de vapor generado, mayor es la superficie total de
intercambio de calor requerida tanto en el evaporador como en el sobrecalentador y mayor es,

por tanto, el coste de la caldera.

La temperatura del punto E,
Ecuacion 3-71

A _TE_Tg_)TE=T9+A

pp — pp

Caélculo del caudal masico del ciclo de vapor

Se calcula en primer lugar el caudal masico total del ciclo de total ya que el resto de caudales

dependen directamente del valor de este caudal.
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Se realiza un balance de energia en la seccion superior de la caldera. En concreto entre el estado
7, entrada al calderin, y el estado 1, salida de la caldera a la turbina, referidos al caudal de vapor
y, por el lado de los gases de escape, desde D, entrada de los gases de escape a la caldera de
recuperacion y el punto E que define a los gases de escape en la zona de entrada del evaporador

a caldera.
Balance energético del sobrecalentador-evaporador-calderin:
QD—»E = Q7—>1 - Ihgce ’ Cpge - (Tp — Tg) =y, - (hy —hy)

Despejando el caudal masico de vapor \
D £
queda, ,__i o S il e s ey

| i
Ecuacion 3-72 C :
| D) '
| 4 |
. —
. = Myce - Cpge : (TD - TE)] | !
Y (hy — h7) | |
C T
s F J
— D 7
C <

!

llustracion 3-22. Volumen de control en la
caldera de un nivel de presion paras el calculo
del caudal masico de vapor del sobrecalentador.

Todos los valores de la parte derecha de la ecuacion 3-72, el valor del poder calorifico de los

gases de escape se obtiene como se indica en la ilustracion 20.

Caélculo del caudal mésico del evaporador
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Como se adelantaba anteriormente, es posible que exista un caudal en el evaporador distinto al

del resto de la caldera de recuperacion para que se cumpla el balance de energia en el calderin.

Cuando se define el Approach de temperatura como nula, la diferencia entre la temperatura de
saturacion del calderin, y la temperatura de entrada del flujo del economizador al calderin es
también nula por lo que las entalpias de los estados 7 y 8 serian la misma (ambos liquido
saturado) si ademas se supone que el estado 10 esta en estado saturado tendra la misma entalpia
que el estado 11 y por tanto los caudales masicos de evaporador y del resto de la caldera seran
idénticos. Se demuestra en el apartado 2.10.2.1.

En este caso, el Approach se define mayor que cero. Para que se cumpla el balance en el
calderin, el caudal masico en el evaporador va a ser diferente del caudal masico del resto del
ciclo del vapor. Si se supone el caudal masico idéntico para toda la caldera de recuperacion, se
obtiene que la entalpia a la salida del evaporador es mayor que la entalpia a la entrada del

sobrecalentador, lo que es una incoherencia.

La ecuacion general del calderin ecuacién 3-34 queda;

Ecuacién 3-73

0 — hi1 — hy
evap — M~
th - h8

Caélculo de la temperatura de salida de los gases de escape.

Se realiza un balance de energia en la caldera de recuperacion excluyendo al calderin y labomba

para calcular la temperatura de salida de los gases de escape. Este flujo sale al ambiente a
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presion atmosférica. Se realiza la suposicion de que la caldera es adiabatica, no intercambia
calor con el exterior, asi que todo el calor que cede el flujo de gases de escape es absorbido por
el caudal de vapor.

QD—»F = Q6—>1
r.ngce : Cpge : (TD - TF) = rhv ' (hl - hll) + mevap : (h10 - h9) + rhV ' (h7 - h6)
Despejando,

Ecuacion 3-74

mv ' (hl - hll) + mevap : (h10 - h9) + mv : (h7 - h6)
TF = TD - "

[K]

Mge * Cpge

El calor especifico no se puede aproximar

como el calor especifico a la temperatura

media entre la entrada y la salida porque

no se conoce la temperatura de salida por

lo que se supone una temperatura de salida

y se resuelve como se explica en la

lustracion 20.

llustracion 3-23. Volumen de control para el
cdlculo de la temperatura de salida de los gases
de escape para la caldera de una presion.
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Calor intercambiado en la caldera de recuperacion

Se realiza un balance de energia del caudal de vapor en caldera para obtener el calor

absorbido por dicho flujo:

Ecuacién 3-75

'Q1—>6 = mv ' (hl - h11) + mevap : (h10 - h9) + mv ’ (h7 - hé) [W]

Para confirmar que los calculos son correctos se puede resolver el otro término de la

igualdad y comprobar que ambos valores son idénticos.

Ecuacion 3-76

.QD—>F = r.nge ’ Cpge : (TD - TF) [W]

Calor cedido en el condensador.

Aplicaciones las suposiciones expuestas, la ecuacién 3-40 para el caso concreto queda,

2 s
Ecuacién 3-77
B Bl

. . ‘ | chmm
Qcond = Mcond * (hz - h3) [W] i >

LT

3 e

llustracion 3-24. Volumen de
control para el calculo del calor
disipado por el flujo refrigerante.
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El célculo del calor cedido en condensador al flujo refrigerante (ecuacion 3-78) es idéntico para
todas las configuraciones del ciclo de vapor estudiadas. No se reescribira su definicion en los

préximos apartados.

Caudal masico de refrigerante.

Una vez conocido el calor que es necesario ceder al caudal de refrigeracion es posible calcular
el caudal mésico de refrigerante necesario a través de un balance de energia en el condensador.
Partiendo de las consideraciones de régimen estacionario, operacion adiabatica y energias

cinética y potencial despreciable el balance en el condensador queda:

Q2—>3 = Qs—>e ’7 — _l

chmm‘ |
—

Q2—>3 = riflrefrigerante ’ (hs - he)

. Q - kg -z
Myefrigerante = h:_hBe [T] Ecuacion 3-78 3 €

llustracion 3-25 Volumen de
control para el calculo del
78) es idéntico para todas las configuraciones del ciclo de caudal méasico de refrigerante.

El célculo del caudal masico de refrigerante (ecuacién 3-

vapor estudiadas. No se reescribira su definicion en los

préximos apartados.

El refrigerante elegido es el agua de mar. Para el calculo de la entalpia del agua hay que tener
en cuenta ademas de la temperatura, su salinidad. Se recurre a la referencia [24] para el calculo
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de las propiedades del flujo refrigerante. Hay que escoger las correlaciones que nos permitan

trabajar a la vez con la temperatura y salinidad del agua de mar.

Table 8

Seawater specific enthalpy correlations.

Correlation Ref.
hy, = 4.2044t45 — 0.000571% — Sp (6.99%45 — 0.0343t2; )— S3 (464 — 19.6t,5 + 0.3t% ) (41) [96]

Validity: h__ in (kJ/kg); 0<t,,<30°C; 0.01 £5,<0.04 kg/kg;

Accuracy: 1.5 J/kg

he = hy+ (AS;» +BS3’2 4+ CS3 ) (42) [94]
A = 3.4086 x 1073 — 6.3798 x 10545 + 1.3877 x 1075435 — 1.0512 x 10 "‘ﬁfs

B =7.935x10"* + 1.076 x 104145 — 6.3923 x 107125 + 8.6 x 1043,

C = —4.7989 x 10 + 6.3787 x 1055 — 11647 x 10735 + 5.717 x 101963,

Validity: h_ and h_in (kJ/kg); 0 <t,<40°C; 0< S, <40 g/kg;

Accuracy: +20 J/kg

hay = hy — S (ay + @55 + @352 + 45 + ast + gt + @743 + agS £ + aoS? £ + ayoS £2 ) 43)
a; = —2.348 x 10*, 4, = 3.152x 10°, 2, = 2.803 x 10°%, ay = —1.446 x 107, a5 = 7.826 x 10°

gy = —4.417 x 10", 2, = 2.139 x 107!, g = —1.991 x 10*, a, = 2.778 x 10%, ayy = 9.728 x 10!

Validity: h_ and h_ in (J/kg K); 10 <t £120°C; 0 < S <0.12 kg/kg;
Accuracy: 0.5 % from IAPWS 2008 [27]

[lustraciéon 3-26. [24] Fuente: “Thermophysical properties of seawater: a review of existing

correlations and data”

Se elige la correlacion 42 para el calculo de la entalpia del agua de mar. Las temperaturas
y la salinidad estan dentro del rango para el que pueden usarse las ecuaciones. La correlacion
puede llegar a fallar en +-20kg/kJ. Como no se tiene ningin método para corregir el error se

escoge la entalpia calculada.
Las variables para la correlacion 42 son:

o hsw: Entalpia del agua de mar a una temperatura dada (kJ/kg)

o hw: Entalpia del agua a una temperatura dada. Se obtiene con el Fluid Prop a la
temperatura que se evalua el agua salada. (kJ/kg)

o tes: Temperatura del agua salada. (°C)

o Sp: Salinidad del agua de mar a una temperatura dada. (g/kg)
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La temperatura de salida del agua de mar del condensador esta acotada y s6lo se permite
devolverla al mar 5°C por encima de la temperatura del agua marina, para evitar la
contaminacion térmica del medio. Dado que la temperatura varia segun la época se toma la
temperatura media anual en Canarias [37] como temperatura de entrada del fluido frio. La

temperatura es de 20°C. La temperatura de salida del refrigerante es de 25°C.

Calculo de los calores absorbidos en las distintas secciones de la caldera de recuperacion.

El calor total absorbido en la caldera de recuperacion es la suma del calor absorbido por el
sobrecalentador, evaporador y economizador respectivo. Realizando un balance de energético
en cada uno de ellos (teniendo en cuenta las consideraciones de aplicacién) y en el total de la

caldera de recuperacion se obtiene:

Ecuacion 3-79
Qnar = Qsc + Qevap + Qrcon W]
- Qsc=my-hy —myy -hyy =1, - (hy — hyy) [W] Ecuacion 3-80
- QEVAP = mevap : (h10 — hg) [W] Ecuacién 3-81

~ Qgcon =1, - (hy — hg) [W] Ecuacion 3-82

Potencia generada por la turbina

Se recurre a la ecuacion 3-31 deducida en el apartado de “Balances energéticos “[3.1.6] y se

sustituye por los valores del caso concreto:

Ecuacién 3-83
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Wy = hy -m,, — hy ) my — Mcondensador - Rz [W]

[lustracidn 3-27. Balance energético de la turbina del ciclo simple. Fuente: elaboracion propia.

Potencia consumida por las bombas.

La ecuacién general 3-32 para el caso concreto,

Bomba de baja presién (BBP):

Ecuacién 3-84

WBBP = Meondensador * (h4 - h3) [W]

Bomba de media presion (BBP),

Ecuacién 3-85

Weyp = m,, - (hg — hs) [W]

Bomba de alta de presion (BAP),
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Ecuacién 3-86

I;VBAP = mevap : (h9 — hg) (W]

Relacion de trabajos

Se aplica la ecuacion 2-6 para el caso concreto:

Ecuacion 3-87

_ Wigp + Weyp + Weap
Wy

Ty [%]

Potencia neta del ciclo de vapor

Por lo tanto la potencia neta del ciclo de vapor (NCV) serd la potencia desarrollada por la turbina

de vapor menos la potencia consumida por las bombas de baja, alta y media presién:

Ecuacién 3-88

Wnev = Wry — Weombas

Para este caso,

Ecuacién 3-89

WNCV = WTV - WBBP - WBMP - WBAP

Potencia neta del ciclo combinado
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La potencia neta del ciclo combinado tiene en cuenta la potencia neta producida por la turbina
de gas en su conjunto y por el ciclo de vapor. Hay que tener en cuenta que la configuracion es

2x1, es decir, hay que tener en cuenta la contribucion de las dos turbinas de gas:

Determinamos la potencia neta producida por el ciclo combinado (NCC):
Ecuacion 3-90

Whaee =2 Wyre + Wyer (W]

El célculo de la potencia neta del ciclo combinado (ecuacién 3-90) es idéntico para todas las
configuraciones del ciclo de vapor estudiadas. No se rescribira su definicion en los proximos

apartados.

Rendimientos térmicos, consumo de calor del ciclo combinado y consumo especifico.

Las ecuaciones para la determinacion de estos parametros se definieron en el apartado

“Conceptos y pardmetros™ [3.1.1] y son comunes para todos los ciclos objetos de estudio por lo

que en los siguientes apartados no se citaran.

Ecuacion 3-4
Ecuacion 3-5

Ntercc GAII/VN;Z. Ion [%]
Ecuacion 3-3
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HR, - = ! 3600[ k]]
7 Neermee kWh
Ecuacién 3-1
MeN g
SFCrp = — |——
“ 7 Wyee [kWh]
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3.2.2.2 Analisis energético del ciclo combinado de una presion en la caldera de recuperacién

con recalentamiento paralelo al sobrecalentador.

X 13 E4
12 —"]
Weas
b | —>
T 0 EZ2
( T
. o )
’ =
[ 3} } 'I'_p_
10
g E5
¢ ) ;
=
) 4 'Lq_
C | 3 B
8

lustracion 2-11. Esquema de la caldera-ciclo de vapor de la instalacion de un nivel de presion
con recalentamiento paralelo al sobrecalentador.
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La mayoria de los estados y algunos parametros se obtienen de la misma manera que se hizo en
el ciclo regenerativo. En este apartado se muestra el desarrollo de los célculos de aquellos
pardmetros que varian respecto al ciclo simple. Para el resto se realiza una referencia al ciclo

simple.

El recalentamiento trae consigo la definicion de dos nuevos estados que permiten definir como
afecta este proceso al fluido. El estado 12, antes de ser recalentado, que muestra las propiedades
del fluido al extraerlos en la turbina y, el estado 13 que define las propiedades del fluido tras

ser recalentado.

Ademas, la eliminacion del desgasificador trae consigo la desaparicién de algunos estados
asociados al estudio del fluido a su paso por el desgasificador. Se mantiene la notacion utilizada

anteriormente para facilitar la comparativa.

Se enumeran a continuacion las suposiciones que aun no se han citado y que afectan a la

resolucion de esta disposicion:

e Se mantienen los valores de Pinch y Approach éptimos obtenidos para el ciclo simple.

e Las pérdidas de presion en el recalentamiento se estiman en 3 bar.

e Las pérdidas definidas en la caldera y los estados del fluido de trabajo a su salida de
determinados equipos se mantienen.

e Latemperatura final del recalentamiento se estima como la temperatura de los gases de

escape a caldera menos 25°C.
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Calculo de estados.

Se obtienen los nuevos estados que definen el recalentamiento ademas, las propiedades de
salida del vapor de la turbina quedan definida en funcién del recalentamiento. También hay que

tener en cuenta la eliminacion del desgasificador.

Estado 12

El estado 12 se obtiene como se han calculado hasta ahora todos los estados de salida de la
turbina. Se aplica la definicion del rendimiento de la turbina.

Ecuacién 3-91

hiz = hy =17y - Chy — hyps)

Donde

hizs = h (S125 = S1, P12s = P12)

Estado 13

La temperatura de extraccion del recalentamiento de la caldera de recuperacion, estado 13, sera
la temperatura de los gases de escape en la zona de la extraccién del flujo (ver ilustracion 11),
menos un valor que nos asegure que en ningln caso la temperatura del fluido frio supere la del
caliente. Para el flujo a alta presion se defini¢ esta diferencia como 25°C. A bajas presiones la
transferencia de calor mejora de modo que este valor se reduce. La diferencia de temperaturas
se decidira entre 15 y 25°C.

Ecuacién 3-92
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Ty3 = (Tp — 25)°C

La presion de vapor queda en funcidn de la presion que se elija para el estado 12 y las pérdidas

de presion en el recalentamiento.

Ecuacién 3-93

P13 = (plz - AppRecalentamiento)bar = (plZ - B)bar

Estado 2

Todo el caudal de vapor es recalentado asi que, el valor de las propiedades de la salida de la
turbina se obtiene a partir de la reinyeccién del caudal en la turbina. Se aplica la definicion del

rendimiento de la turbina.

Ecuacion 3-94

hy = hyz — gy - (hy - h13s)

Donde

h,s =h (SZS =Sy, P2s = Pz)

Estado 6

Se recurre a la ecuacion general 3-32. Hay que tener en cuenta que en este caso la bomba

impulsa el fluido desde la presion del condensador hasta la presion de caldera.

Ecuacion 3-95
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v3 - (ps — D3)
Np

La diferencia de presiones entre ambos flujos es muy grandes asi que se comprueba si el
aumento entélpico es parecido a cuando se utiliza el volumen especifico medio de ambos

fluidos. La diferencia es inferior a 2kJ/kg asi que se da por buena la aproximacion.

Célculo de caudales masicos.

La inclusion del recalentamiento paralelo al sobrecalentador tiene un efecto negativo sobre la
produccion de vapor en caldera. Se realiza un balance energético en el conjunto

sobrecalentador-evaporador-calderin para calcular la nueva cantidad de vapor.

Qp-g = Q751 *+ Qrecatentamiento

mgce : Cpge «(Tp = Tg) = 1y, - (hy — hy) + 111y, - (hy3 — hyp)

Despejando,

Ecuacién 3-96

. = mgce : Cpge : (TD - TE)
v hy —hy + hyz — hyy

De la ecuacion se deduce que el aporte energético que se ceda en el recalentamiento es
inversamente proporcional a la cantidad de vapor producido. El calor especifico se calcula a la

temperatura media de los gases de escape como se explica en la llustracion 20.
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Con la eliminacion de la extraccion intermedia de la turbina, todo el caudal de vapor generado
en caldera se dirige al condensador.

Ecuacion 3-97

my = Meondensador

El caudal del evaporador se calcula segun la ecuacion 3-73.

Célculo de los calores absorbidos en las distintas secciones de la caldera de recuperacion.

Ahora hay que tener en cuenta también aparte del calor absorbido en la NAP, el calor absorbido
en el recalentamiento. El intercambio de calor en el economizador, evaporador y

sobrecalentador se define de la misma manera que anteriormente.

Ecuacion 3-98
Qcr = Qsc + Qevar + Qzcon + Qrecarenramisnto W]
- Qsc =1y - hy —myy - hyy =m,, - (h1 - h11) [W]

- QEVAP = mevap “ (h1o — ho) (W]
- QECON =1, - (hy — he) (W]

Ecuacioén 3-99

QRECALENTAMIENTO = mv ’ (h13 - h12) [W]

Potencia de la turbina de vapor.

Recurriendo a la ecuacion 3-31, para el caso particular se obtiene:
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Ecuacioén 3-100

WTV =m, (hl —hyp + hy3 — hz) [W]

Temperatura de salida de los gases de escape.

Para calcular la nueva temperatura de salida de los gases de escape hay que considerar el calor
absorbido en el recalentador. Se realiza un balance de energia entre los flujos frio y caliente. Se
considera operacion adiabatica por lo que todo el calor cedido por el flujo de gases de escape

es absorbido por el flujo de agua:

Q.D—>F = QCR

mgce : Cpge (Tp —Tg) = QCR

Ecuacién 3-101

QCR

TF == TD - = - C
mgce bge

El calor especifico se obtiene a la temperatura media segun el procedimiento explicado en la

llustracion 20.

Potencia consumida por las bombas.

Recurriendo a la ecuacion 2-32, en el caso concreto se obtiene:

Ecuacion 3-102
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WBBP = M¢ondensador * (h6 - h3) [W]
Ecuacion 3-103

WBAP = mevap - (hg — hs) (W]

La bomba de media presion se elimina de la instalacion. La bomba de baja presion impulsa el
fluido desde la presion del condensador hasta la presion de caldera.

Relacion de trabajos y potencia neta del ciclo de vapor.

La relacidn de trabajos y la potencia neta sin la bomba de media presion queda,

Ecuacién 3-104

Ecuacioén 3-105
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3.2.2.3 Analisis energético del ciclo combinado de una presion en la caldera de recuperacién

con recalentamiento paralelo al economizador.

- E4
B } ,
_I'_: '_._,_l-""
i EAd
¥ o Ez2 i ' >
e S
L ) .
C ] A T°
>
H
C > : ™
10
y g E.5
E: I
S L.'
P <) 1 'L..._
& | 3 e
&

[lustracion. 2-12.Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de un nivel de

presion en caldera con recalentamiento paralelo al economizador.

Las suposiciones concretas para este ciclo son las que sean de aplicacion del apartado “Balances

energéticos” [3.1.6], las del ciclo simple [3.2.2.1] y, las enumeradas a continuacion:

e Se supone unas pérdidas de presion el sobrecalentador de 3 bar.

e Se mantienen los valores éptimos de Pinch y Approach obtenidos para el ciclo mas
simple (5°C en ambos casos).

e Las pérdidas definidas en la caldera y los estados del fluido de trabajo a su salida de
determinados equipos se mantienen.

e Latemperatura final del recalentamiento se define como la temperatura de los gases de

escape en la zona de su extraccion de caldera menos 15°C (punto E).
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El calculo de casi todos los estados es idéntico al calculo para el ciclo simple de una presion. En este
apartado se reflejan los estados que se calculan de distinta manera. EI numerado de los estados es

idéntico al caso anterior.

Estado 12

El estado 12 se obtiene como se han calculado hasta ahora todos los estados que salen de la turbina.

Se aplica la definicion del rendimiento de la turbina.

hi = hy =17y - (hy — hyas)
Donde
hizs = h (S125 = S1, P12s = P12)

Estado 13

La temperatura de extraccién del recalentamiento de la caldera de recuperacion sera la temperatura
de los gases de escape en la zona de la extraccién del flujo, punto E, menos un valor que asegure que
en ningun caso la temperatura del fluido frio supere la del caliente. Para el flujo a alta presion se
definio esta diferencia como 25°C. A bajas presiones la transferencia de calor mejora de modo que
este valor se reduce. La diferencia de temperaturas se decidira entre 15y 20°C seguln la presion que

optimice el ciclo. Se fija un valor de diferencia de temperaturas entre los flujos de 15°C.

Ty3 = (Tg — 15)°C

La presion de vapor queda en funcion de la presion que se elija para el estado 12 y las pérdidas de

presion en el recalentamiento.
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P13 = (plZ - AppRecalentamiento)bar = (p12 - 3)bar
Estado 2

Todo el caudal de vapor es recalentado asi que el valor de las propiedades de la salida se obtiene
a partir de la reinyecciéon del caudal en la turbina. Se aplica la definicion del rendimiento de la
turbina.

Wreal hl —h

= = Y = —_ . —_
Nty = Wizoas  hy— s - hy =hy, =Ny (hy hZS)

Donde

hys =h (525 =Sy, P2s = Pz)

Célculo de caudales maésicos.

De igual manera que para el caso de una presion sin recalentamiento se ha supuesto el mismo
titulo la salida del evaporador y los mismos valores de Approach y Pinch. Los valores del caudal
del sobrecalentador y del evaporador no se ven alterados pues el recalentamiento al realizarse
a bajas presiones en la zona del economizador no influye en la zona de la caldera donde se va
a formar el vapor. Por tanto, el caudal de vapor del sobrecalentador y del evaporador se definen

segun las ecuaciones 3-72 y 3-73 respectivamente.

Con la eliminacion de la extraccion intermedia de la turbina, todo el caudal de vapor generado

en caldera se dirige al condensador.

My = Mcondensador

Caélculo de los calores absorbidos en las distintas secciones de la caldera de recuperacion.
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Ahora hay que tener en cuenta también aparte del calor absorbido en la NAP, el calor absorbido

en el recalentamiento:

Ecuacién 3-106

Qcr = Qsc + Qevar + Qscon + Qrecarentamiento W]

- Qsc =1y - hy —myy - hyy =m,, - (hl - h11) [W]
- QEVAP = mevap : (hlo - h9) [W]
- QECON =m, (h7 - he) [W]

- QRECALENTAMIENTO = mv ' (h13 - h12) [W]

Potencia de la turbina de vapor

La expresion de la ecuacion 2-31 para el 13

caso concreto:

Wry =1y, - (hy — Ry + hy3
— hy) [kW]

L_______va

[ustracion 3-28.Volumen de control para el
balance energético de la turbina del nivel de
una presion con recalentamiento.

Estudio y optimizacion... 111



lll. Anexo Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

Temperatura de salida de los gases de escape.

El balance es idéntico al caso con el recalentamiento paralelo al sobrecalentador pese a que se
cambia la localizacion del recalentador dentro de la caldera. Debido a la nueva colocacion de
recalentamiento varian los intercambios de calor respecto al caso de recalentamiento paralelo
al sobrecalentado y por tanto, se ve modificada la temperatura de salida de los gases de escape

de la caldera de recuperacion.

Qcr = Q6-1 t+ Qrecatentamiento

Entonces,

Q6—>1 + QRecalentamiento [

Mge * Cpge

TF=TD_ K]

Potencia consumida por las bombas, relacion de trabajos y potencia neta del ciclo d de vapor.

Se definen de la misma manera que en el caso con recalentamiento paralelo al sobrecalentador.

WBBP = M¢ondensador * (h6 - hs) [W]

I/i/BAP = mevap : (h9 - h8) (W]

Como se observa, los célculos de potencia consumida por las bombas, la generada por la
turbina, la relacion de trabajos, los intercambios de calor en la caldera de recuperacién y la
temperatura de salida se calculan del mismo modo que el caso anterior son iguales al caso

anterior.
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3.2.2.4 Andlisis energético del ciclo combinado de dos presiones en la caldera de
recuperacion.
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llustracién 3-12. Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de dos niveles de
presion en la caldera de recuperacion.
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Las suposiciones para la resolucion de este apartado son las enumeradas en el apartado 3.1.6 y

las que sean de aplicacién del ciclo simple [3.2.2.1].

e Las perdidas de presion en la caldera de recuperacion para el nivel de alta presion van
a ser las mismas que las pérdidas de la caldera de un nivel de presion.

e Se definen las pérdidas de presion para el nivel de baja presion segun [7].

Pérdidas de presion (bar)
Apec AP 2
Apevap AP 4
Apsc Ap 5
Apcaid AP 0
Apec BP 1
Apevap BP 2
Apsc BP 3
Apcald BP 0
Tabla 61. Pérdidas de presion en la caldera de dos niveles de presion. Fuente: elaboracion
propia.

En el nivel de alta presion se realizan las mismas suposiciones que en la caldera de un nivel de

presion:

e El estado 8 es liquido saturado.
e En lasalida del evaporador (estado 10) se considera un titulo de vapor de 0,9.

o Elestado 11 es vapor saturado.

En el circuito de baja presion se realizan unas suposiciones analogas:

e Elestado 14 es liquido saturado.

e En lasalida del evaporador (estado 16) se considera un titulo de vapor de 0,9.
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e Elestado 17 es vapor saturado.

A la salida del desgasificador (estado 5) el fluido de trabajo se encuentra como liquido

saturado.

Andlisis teérico:

En primer lugar se calcula las propiedades de los estados de la turbina teniendo valorando el

flujo proveniente del nivel de baja presion de la caldera.

Estado 1

El estado 1 se define siguiendo los mismos principios que se utilizaron para las calderas de un
nivel de presion. La temperatura del vapor es la temperatura de entrada de los gases de escape
menos 25 °C.

hy = h (T4, py)

El resto de propiedades se obtienen con el Fluid Prop.

Estado 18

Se define una temperatura inferior para el vapor inferior a de los gases en esa zona, es decir, la
temperatura del estado 18 es la temperatura de los gases de escape en la zona, Tpi, Menos un

valor que asegure es posible conseguir la temperatura definida.
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Al igual que con la temperatura del estado 1, interesa una temperatura lo mas alta posible. Se
define una diferencia de temperaturas de 15°C respecto a la de los gases de escape en el mismo

punto. La presion de estado se analizard mas en detalle.

Ecuacion 3-107

Tyg = Tpyy — 15°C

La entalpia es,

hig = h (Tyg, D18)
Estado y

Para calcular la entalpia del flujo de extraccion se debe tener en cuenta que hay dos caudales
de entrada. Se define un punto “f” que se sitia a la presion de entrada del nivel de baja presion.
En este caso la presion de 18. Se obtiene la aportacion de los caudales de entrada a las
propiedades del flujo en dicho punto.

En primer lugar se calcula las propiedades del flujo de alta presion, 1, a la presion del estado

18. Despejando de la expresion del rendimiento de la turbina queda,

Ecuacion 3-108

h1(f)=h1_77TV‘(h1_h1s(f)) [:_;

Donde

his(f) = h (s15(f) = 51, P1s(f) = p19)
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La entropia del estado 1 en el punto f,

k
519 = s (Db [ ]

Las fracciones masicas de ambos caudales:

Ecuacion 3-109

Ecuacién 3-110

Ya se pueden calcular las propiedades del estado f,

Ecuacién 3-111

k
he=X h(f)+Xig - hig [é]

Ecuacién 3-112

kj
Sp=2X1-51(f) + X1 S18 [kg—K]

Finalmente se calculan las propiedades del caudal de extraccion con la definicion del

rendimiento de la turbina.

Ecuacién 3-113
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hy = he =17y - (hy = hys) [:_é]
Donde
hys = h (sys = 55, Pys = Py)
Estado 2

El estado 2 se calcula procediendo igual que en la caldera de un nivel de presion.

h, = hy —Nrv (hy - hZS) [:_Z]]

Donde
hys =h (525 =Sy, P2s = Pz)
Se debera comprobar que el titulo no es inferior al titulo minimo permitido en el Gltimo alabe.
Estado 3
El estado 3 sigue siendo liquido saturado a 0,045 bar.
h; = h(ps, liquido saturado)

Estado 4
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El estado 4 se calcula manteniendo las mismas consideraciones, régimen estacionario,
operacion adiabética, energias cinética y potencial despreciable y volumen del liquido constante

en la compresion. Al sustituir en la ecuacion general queda:

(p4—p3)
hy, = hs + Y Pa7Ps)
4T s 1y

Estado 5

A la salida del desgasificador existe liquido saturado a la presion de extraccion.

hs = h (p,, liquido saturado)

Estados relacionados con la caldera de recuperacion.

Presiones de los calderines de alta y baja presion.

Conocidas las presiones de entrada a turbina y con las pérdidas del sobrecalentador se calcula

la presion del calderin.

Ecuacién 3-114

Pcaiderinap = P1 — ApSOBAp [bar]

Ecuacién 3-115

PcalderinBP = P18 — ApSOBBp [bar]

Estados 8 y 14
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Una vez obtenida la presion del calderin y considerando que la salida del calderin hacia el
evaporador es liquido saturado a la presion del calderin se tienen las propiedades de dichos

estados.

h8 = hsqr (pcalderin AP)

hiz = hsat(pcalderin BP)

Estados 7y 13

Los estados 7 y 13 se corresponden con la salida del economizador hacia el calderin. Se aplica
el Approach de temperatura. Para el caso de dos niveles de presion en la caldera, los valores

optimos son de 5 a 8°C [7]. Se definié un valor de 5°C.

Tapp =Tg =T, > T; =Tg— Typp [K] Donde  Tg = Tsqe( Peqia)

h; =h (T7 »Pcalderin AP)

Ecuacioén 3-116

Tapp = T14 — T3 = T13 = T4 — Tapp [K] Donde Ty = Tae( Pegra)

his =h (T14 y Pcalderin BP)

Estados 9y 15

La BAPnap Y la BAPner compensan las pérdidas de presion del evaporador de alta presion y
el evaporador de baja presion respectivamente. Realizando las mismas suposiciones que para

el caso de una presion queda,
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Vg * (Po — Pg)

hg = hg +
K 8 Np

Ecuacién 3-117

Via * (P15 — D1a)
Np

his = hys +

Estados 10 y 16.

Los estados 10 y 16 coinciden con la zona de salida del vapor del evaporador de los niveles de

alta y baja presion respectivamente, se supone un titulo para ambos estados del 90% en vapor.

hip=h (titulo, Pcalderin AP)

hi; =h (titulo, Pcalderin BP)

Estados 11y 17

Los estados 11 y 17 se definen en la zona de entrada del vapor a los sobrecalentadores de los

niveles de alta y baja presion respectivamente, se supone vapor saturado.

hi1=h (pcalderin Ap,vapor saturado)

hig = h (Dcagerin Bp » Vapor saturado)

Estado 19
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La entalpia se obtiene en funcién de la temperatura y la presion del estado. El valor del Pinch
Point del circuito de baja presién se debe cumple para ambos circuitos, alta y baja. Lo que se

hace es solapar parte del economizador de alta presion con el economizador de baja presion.

La temperatura a la que el economizador de alta presion se extrae de la caldera y se vuelve a
introducir a en una zona de mas alta temperatura de los gases de escape, es la temperatura del
flujo de vapor en la zona de entrada del vapor al evaporador menos un valor que asegure que

alcanzar dicha temperatura es factible.

Conviene conseguir la temperatura mas alta en este punto para afectar lo menos posible a la
produccién de vapor del circuito de baja presion. Se fija el valor del Approach de baja para
dicha diferencia. De esta manera se asegura asi que el caudal de alta presidn en este punto no
va a estar a mayor temperatura que el caudal de los gases de escape y se simplifican los calculos.

Se explica con mas detalle en el apartado 2.10.2.1.

La temperatura del estado 19 se define entonces, idéntica a la temperatura del estado 13, es
decir, la temperatura saturacion a la presion del calderin de baja presion (CBP) menos la

Approach.

hzo = h (Ty3,p20)

La presion de 19 se supone como la mitad de la presion entre la entrada y la salida del

economizador en cada caso.

Calculo de estados de los gases de escape a su paso por la CR.
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Para el analisis energético interesa Unicamente la temperatura de los estados. Al suponer los
gases de escape como una mezcla de gases interesa la temperatura a la que se encuentra la

mezcla.

Estado DI

La temperatura de entrada a caldera est& definida por la temperatura de salida de los gases de

escape de la turbina de gas.
Estado DI

Se realiza un balance en la seccion de la caldera que comprende desde El hasta DIl para el flujo
de los gases de escape y desde 7 hasta 19 para el flujo de vapor. De esta manera se obtiene la

temperatura en el punto “DII” que permite calcular el caudal masico de vapor generado en el

nivel de baja presion.
y /
Q.D1—>D” = Q.1—>19 E
mge : Cpge : (TDI - TD”) = mv, : (h1 - h19) El *
S e ey &

|

|
I
|
I
’L_NJ

DIl
Ecuacion 3-119 )

19 +

1y, - (hy = hyo)
-C

Pge

TDII = TEI - mge (K]

19

L

Ecuacion 3-118.Volumen de control para

o ) N la obtencion de la temperatura del estado
el procedimiento explicado en la llustracion 20. DIL.

El calor especifico de evalta a la media de las

temperaturas asociadas al gas de escape siguiendo
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Estados Ely EIll

La temperatura de los gases en la zona de entrada del vapor al evaporador esta definida por el

Pinch Point que se decide en el apartado de discusiones.

TEI = T9 + PlnCh POlntAp [K]
Ecuacion 3-120

TE Vi T16 + PlnCh POinth [K]

Estado HI y HII

Se corresponden con las propiedades de los gases en la zona de salida de vapor del evaporador.
Conocida la temperatura en la zona de entrada y el calor cedido en el evaporador puede
calcularse dicha temperatura realizando un balance de energia en el evaporador como ya se hizo
en la caldera de una presion.
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5 QH I-El = Q.10—>9
A SR | 10
| |
| : . .
o = . ? Mge - Cpge ' (THI - TEI) = Meyap; * (hlo - h9)
:)
mevap, : (hw - h9)
Ty =T, K
i o " Ti’lge ) Cpge [ ]
; )
{ \——-————\(_—__J —

Ecuacion 3-121.Volumen de control
para el calculo de la temperatura del
estado HI. Fuente: elaboracion propia.

Resolviendo de manera analoga para el circuito de baja presion queda,

Ecuacién 3-122

mevapu : (h16 - h15)

mge ) Cpge

[K]

THII = TEII +
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Como no se puede calcular la temperatura media se

supone un valor de temperatura a la salida del s
evaporador esperada, se calcula un calor especifico

la temperatura media supuesta y se resuelve por el e ; ==
procedimiento explicado en la llustracion 20.
C B
{
J
(S _HIle_ |
| 16
!
: 15
w — passes, - __4}:_ J
Ell
= 3
" \
( —

llustracion 3-29.Volumen de control
en la caldera de dos presiones para el
calculo de la temperatura de los ge a
la salida del evaporador. Fuente:
elaboracion propia.

Célculo de caudales masicos.

Al igual que se procedié en la instalacion de una presion de caldera, en primer lugar se
determinar los caudales de vapor de sobrecalentador y evaporador, posteriormente se hallan el
resto de caudales del ciclo.

Calculo del caudal mésico de vapor de alta presion
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Para calcular el caudal masico de vapor se realiza un balance de energia desde la entrada de los
gases a caldera, punto D, hasta la temperatura de los gases de escape a la entrada del evaporador,

punto E, y el caudal masico de vapor asociado, estados 7y 1.

I P
di==—— l

Balance de energia.

QD—>E1 = Q157

Mge * Cpge ’ (TD - TEI) =1y, + (hy — hy) C 7
Despejando,
Ecuacion 3-72 o 3
{ L———-——ﬂ(‘____J

., = mge ) Cpge ) (TD - TEI) [kg]
o = A
' (hy = hy) S lustracion 3-30.VVolumen de control para

el célculo del caudal masico de vapor del
nivel de alta presion. Fuente: elaboracién
propia.

El caudal mésico del evaporador del nivel de alta presién se calcula de manera idéntica que

para el caso de un nivel de presion (ecuacion 3-72).

Caudal masico de vapor de baja presion.

El caudal masico del nivel de baja presion se obtiene realizando un balance similar. Como se
observa en el esquema de la configuracion de la caldera (ver figura 3-31), el caudal masico de

gases de escape entra en contacto en primer lugar con la mayor parte del circuito de alta presion,

18 Estudio y optimizacion...



Autores: Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I1l. Anexos

lo que se traduce que los gases de escape no estan en contacto a la temperatura “Tp”,
temperatura de entrada a caldera, con el circuito de baja presion sino a una temperatura inferior

“Ton”. Es necesario tener esto en cuenta a la hora de realizar los calculos.

Se realiza un balance de energia equivalente al realizado para el calculo del caudal mésico de
vapor en el nivel de alta presion. En este caso el balance se realiza desde la salida del

economizador de baja presion (zona de salida del

vapor) (estado 14) y la salida del sobrecalentador de /
baja presion (zona de salida del vapor) (estado 19) y

los gases de escape que se encuentran en contacto con E':
ellos, puntos DIl y Ell respectivamente. =

Q18-14 = Qp, >k, }

My, * (hig = his) = Mge * Cpge ) (TDII - TEII) -

Despejando,
llustracion ~ 3-31.Volumen  de
control para el calculo del caudal
Ecuacion 3-123 masico de vapor del nivel de baja

presion.

Mge * Cpge ) (TDII - TEII)
(h18 - h14)

Thv" = [K]

El calor especifico se evalla a la temperatura media de las temperaturas de los gases implicadas

en la ecuacion, Ton y Ten segun la lustracion 20.
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Caudales maésicos de los evaporadores.

Se determinan los caudales de los evaporadores de los niveles de alta y baja presion. Como se
ha definido un Approach distinta de cero los caudales masicos de los evaporadores no seran
idénticos a los caudales de los sobrecalentadores respectivos como se deduce en el apartado

2.10.2.1. Pero si se calculan de la misma forma.
Caudal maésico del evaporador del nivel de alta presion;

. . - h7
Meyapr = My * h
10 —

Caudal masico del evaporador del nivel de baja presion;

Ecuacién 3-124

—h13 [

mevap 1 — mv 1"
h16 hig
Caélculo del caudal mésico de extraccion.
Aplicando la ecuacién 3-39 para el caso concreto queda,

_hs—hy
A
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Temperatura de salida de los gases de escape.

Conocidos los caudales de todas las secciones de la caldera de vapor y las entalpias de los
estados de vapor se procede a calcular el calor absorbido por el flujo de vapor. Se realiza la
consideracién de que la caldera opera adiabaticamente, de esta manera todo el calor cedido por

los gases de escape es absorbido por el caudal de vapor.

El calor total absorbido en la caldera por el caudal de vapor es la suma del calor absorbido por

el nivel de alta presion y el nivel de baja presion:

Ecuaciodn 3-125

QCR = QNAP + QNBP (W]

A su vez, el calor absorbido en cada nivel es el sumatorio del calor absorbido por el

sobrecalentador, evaporador y economizador respectivo.

Qnar = Qscar + Qevapar + Qsconar [W]

- QSCAP =Mmy-hy —myy-hyy = My - (h1 - h11) [W]
- QEVAPAP = mevapl - (hyo — ho) [W]

- QECONAP =My (h7 - hs) [W]

Ecuacion 3-126

Quep = Qscep + Qrvarsp + Qeconap (W]

- QSCBP = Tfl,, II° (h19 - h’lS) [W] ECU&CIOI’] 3-127
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- QEVAPBP = Meyap 11 * (hy7 — hyg) [W] Ecuacion 3-128

- QECONBP =1y - (h14 — hy3) [W] Ecuacion 3-129

Temperatura de salida de los gases de escape

Se calcula entonces la temperatura de salida de los gases de escape realizando un balance de

energia a la caldera de recuperacion completa. Se considera adiabética.

.QD—>F = QCR

mge ) Cpge ) (TD - TF) = QCR

TR e
| {
Ecuacién 3-131 |

QCR
Tp=Tp = —F—
ge

Pge

El calor especifico para esta ecuacion se evalla a la

temperatura media de entrada salida de la caldera de

o N
recuperacion segun el procedimiento explicado en tF

la llustracion 20. Ecuacion 3-130.Volumen de control
para el célculo de la temperatura de
salida de los gases de escape. Fuente:
elaboracion propia.

Célculo de potencias.
Caélculo de la potencia de la turbina.
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En el ciclo de dos niveles de presion se tiene la entrada de la turbina que teniamos para el caso
de un nivel de presion en caldera 'y, a mas baja presién un nuevo caudal a mas baja presion que
es suministrado en la zona intermedia por el nivel de baja presion. Se mantiene la extraccion
que alimenta el desgasificador y la salida al final de la turbina cuya presion viene definida por
las pérdidas de carga del condensador. Se supone régimen estacionario, operacion adiabatica y
energias cinética y potencial despreciables. De la ecuacidon general se obtiene la siguiente

expresion para el caso concreto:

Ecuacion 3-132

Wry =1y - hy +1yg - hyg — 1y, - hy — 1, - hy [W]

Ciak ek

Ecuacion 3-133.Volumen de control para el
calculo de la potencia generada por la turbina
de vapor. Fuente: elaboracion propia.

Célculo de potencia en las bombas.
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Se realiza el balance de energia general para las bombas, segun la ecuacion general desarrollada
en el apartado “Balances energéticos” [3.1.6.1], para cada bomba queda:

Balance de energia bomba de baja presion (BBP):

WBBP = M ondensador * (h4- - h3) [W]

Balance de energia en la bomba de media presion del circuito de alta presion (BMP ap):

Wemp,, =T, - (he — hs) [W]

Balance de energia en la bomba de media presion del circuito de baja presion (BMPgp):

Ecuacién 3-134

Wampg, = Mty pp - (Ryz — hs) [W]

Balance de energia en la bomba de alta presidn del circuito de alta presion 11 (BAPap):

WBAPAP = mevapl : (h9 - h8) (W]

Balance de energia en la bomba de alta presion del circuito de baja presion 11 (BAPgp):

Ecuacién 3-135
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Weapsp = Mepap1r - (R1s — hya) [W]

Por lo tanto la potencia neta del ciclo de vapor (NCV) seréa la potencia desarrollada por la turbina
de vapor menos la potencia consumida por las bombas de baja, alta y media presion de ambos

niveles de presion:
Ecuacién 3-136

WNCV = WTV - WBBP - WBMPAP - WBMPBP - WBAPAP - WBAPBP (W]
Relacion de trabajos

Ecuacioén 3-137

_ Wpggp + WBMPAP + WBMPBP + WBAPAP + WBAPBP

rW
Wry

[%]
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3.2.2.5 Analisis energético del ciclo combinado de 2 presiones en la caldera de recuperacion

sin desgasificador.

E.5
13
N— :
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IE EZ g 1 _[:?‘
|
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3 =
I

F- 3
I
54
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'E ! = 4 WVWes
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lF E.T

llustracién 2-14 Esquema de la caldera-ciclo de vapor del ciclo combinado de dos niveles de
presion en la caldera de recuperacion sin extraccion intermedia en la turbina de vapor.

Para la resolucion de este apartado se tendran en cuenta las suposiciones que se enumeran en el
apartado 3.1.6.1 las suposiciones que sean de aplicacion del ciclo mas simple [3.2.2.1] vy, las

que se enumeran a continuacion:
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e Se mantienen los valores de Pinch y Approach elegidos para el circuito de dos presiones
con desgasificador.
e Se mantienen los valores de pérdidas de presion supuestos en la instalacion de dos

niveles de presion con desgasificador.

Calculo de estados.

Al igual que ocurri6 con la caldera de un nivel de presion, al eliminar el desgasificador van a
verse modificadas las propiedades de los estados que dependian del calculo de las propiedades
de extraccion. Ademas, los estados y, 4 y 5 se eliminan pues estos flujos desaparecen con la
supresion del desgasificador presurizado. A continuacion se realizada el desarrolla o seguir para
obtener los pardmetros que se calculan de otra manera. Los estados que no se desarrollan se
obtienen tal y como se hizo en la instalacién de dos niveles de presién de caldera con

desgasificador.

Estado 2

Al eliminar el desgasificador desaparece la extraccion intermedia de la turbina de vapor y todo

el caudal se dirige al condensador.

De nuevo se debe tener en cuenta que hay dos caudales de entrada. Se define un punto “f” que
se va a situar a la presion del flujo de entrada de menor presion, estado 18. Se obtiene la

aportacion de los caudales de entrada a las propiedades del flujo en dicho punto.

En primer lugar se calcula las propiedades del flujo de alta presion 1 a la presion del estado 18.

Aplicando la definicion de la turbina de vapor.
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h(f) = hi =Ny - Chy = h 5(F))

Donde

his(f) = h (s15(f) = s1, p1s(f) = p19)

La entropia del estado 1 en el punto f,

s1(f) = s(h 1(f), p19)

Las fracciones masicas de ambos caudales:

Ya se pueden calcular las propiedades del estado f,

hr=X;-hi(f)+ X1g - hig

sr=X1-5.(f) + Xi5- 515

Finalmente se calculas las propiedades del caudal de salida.

Ecuacion 3-138
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h, = hf—UTV ) (hf_hZS)
Donde

hys = h (525 = Sf, P2s = Pz)

Basicamente el calculo de las propiedades del estado llamado “f” es el mismo pero al eliminar
la extraccion la entalpia de la salida de la turbina se calcula a partir de las propiedades de este

punto y no de la extraccion como se hizo anteriormente.

Estados 6y 12

La temperatura de los estado 6 y 12 disminuye respecto al caso anterior. Al eliminar el
desgasificador no se produce el calentamiento previo de entrada a a la caldera sino que el flujo
proviene directamente del condensador (tras ser impulsado por la bomba), lo que permite
aumentar la transferencia de calor en la caldera de recuperacion pues los estados de entrada a

la CR poseen unas entalpias menores.

Sustituyendo en casa caso en la ecuacion general (ecuacion 3-64) queda:

"] . —
he = hy + 3 (Pe — D3)
Np
v . —
hyy = hy + 3 (P12 —P3)
Np

Célculo de caudales masicos.

Estudio y optimizacion... 29



Autores: Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique lll. Anexos

La eliminacién del desgasificador presurizado no afecta al procedimiento de calculo de los

caudales de vapor en la caldera de recuperacion.

Caudal maésico de vapor del nivel de alta presion,

. = Tf'lge ) Cpge ) TEI) [kg]
e (hy h7)

Caudal maésico de vapor del nivel de baja presion,

Mge * Cpge ’ (TDII - TEII) [k_g]

m, =
v (hig — h13)

Caudal maésico del evaporador del nivel de alta presion,

a1 s

Meyapr = My - A
10

Caudal masico del evaporador del nivel de baja presion,

—h13 [

mevap n — mv -’
h16 h14-

Los caudales masicos de sobrecalentador y evaporador de alta y baja presion no se ven
afectados por la modificacion ya que el aumento de la absorcion de calor se produce en el
economizador al disminuir la temperatura de entrada a caldera (para unas mismas condiciones
de presién). En cambio, la eliminacion del desgasificador presurizado provoca una disminucion

de la temperatura de salida de los gases de escape de la caldera.

30 Estudio y optimizacion...



Autores: Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I1l. Anexos

Al eliminar la extraccion todo el vapor que entra a la turbina se dirige al condensador:

Ecuacioén 3-139

Meondensador = My T My g

Potencia de la turbina de vapor.

La ecuacion general queda para este caso como:

Ecuacioén 3-140

WTV =myr-: h1 +my e h18 — Mcondensador * h2

—.9,——.
18
i e a9 o "*l
I |
1 | I Wi
: >
| f :
|

I ‘
e = ..__...__..J%lz

Ecuacion 3-141.Volumen de control
para el célculo de la potencia generada
por la turbina de vapor. Fuente:
elaboracion propia.

Potencia consumida por las bombas.
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Al eliminar el desgasificador se suprimen las bombas de media presion y las bombas baja
presion impulsan el fluido hasta la presion de caldera.

WBBPAP = M¢ondensador * (h6 — h3) (W]

WBBPBP = mcondensadar ' (h12 - hS) [W] Ecuacion 3-142
Wgap,, = Meyapr - (hg —hg) [W]

Wgapgp = Miepap 11 - (R1s — Rys) [W]

Potencia neta del ciclo de vapor

La potencia neta del ciclo de vapor (NCV) sera la potencia desarrollada por la turbina de vapor

menos la potencia consumida por las bombas de baja y alta presion:

Ecuacién 3-143

WNCV = WTV - WBBPAP - WBBPBP - WBAPAP - WBAPBP

El calor intercambiado en la caldera de recuperacion de todas sus partes por separado y, la
temperatura de salida de los gases de escape se calculan de igual modo que en la caldera de dos

niveles de presion con desgasificador.

Calor absorbido por el flujo de vapor en la caldera de recuperacion:

QCR = QNAP + QNBP [W] Ecuacion 3-121

Calor absorbido por el nivel de alta presion y por sus secciones:

QNAP = QSCAP + QEVAPAP + QECONAP [W]
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- QSCAP =1y - hy — My - hyg =1y (h1 - h11) [W]
- QEVAPAP = mevap 1+ (hio — ho) [W]

- QECONAP =My (h7 - he) (W]

Calor absorbido por el nivel de baja presion y por sus secciones:

Qnep = Qscep + Qrvarsp + Qeconap (W]

- QSCBP =My (h19 - h18) (W]
- QEVAPBP = mevap i (hyy — hye) W]

- QECONBP = mv i’ (h14 - h13) [W]

Temperatura de salida de los gases de escape:

T =T, —— R

Mge * Cpge

El calor especifico se evalla a la temperatura media de las temperaturas de entrada-salida de

los gases de escape de la caldera siguiendo el procedimiento explicado en la llustracion 20.
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3.2.2.6 Ecuaciones

En este apartado se adjuntan las ecuaciones para el calculo de los parametros de operacion del
ciclo como son los caudales méasicos que recorren el ciclo, las potencias consumidas y

desarrolladas por los distintos equipos o los intercambios de calor entre otros.

A continuacion se cita una leyenda con el objetivo de simplificar las tablas lo maximo posible.

Es de influencia a todas las tablas del apartado:

* Ecuacion comun para todos los ciclos. Para los ciclos de dos niveles de presion aplicable
al nivel de alta presion. Por similitud, el nivel de una presion se corresponde con el nivel de
alta presion en la caldera de dos niveles de presion. A excepcion del calculo del caudal

masico de vapor para la disposicion de un nivel de presion con recalentamiento paralelo al

sobrecalentador.
** Ecuacion comun para los ciclos regenerativos de uno y dos niveles de presion.
***Ecuacion aplicable a todos los ciclos.

****Ecuacion aplicable a los ciclos de dos niveles de presion.
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- Ecuaciones del ciclo de un nivel de presion en la caldera de recuperacion:

Caudal mésico de vapor del ciclo* (kg/s)

_ mgce ’ Cpge ' (TD - TE)

(hy — hy)
Caudal masico de vapor que circula por el " o hi1 — h;
evaporador* (kg/s) evap Y hyo — hg
Fraccion masica de extraccion** (adm) hs — hy
i
y 4

Caudal mésico de condensado** (kg/s)

Meondensador = My = (1- Y) T my

Caudal maésico de extraccion** (kg/s)

my =y -my

Calor intercambiado en el sobrecalentador
entre los flujos de gas-vapor* (W)

QSC =m, - (h1 - h11)

Calor intercambiado en el evaporador entre los
flujos de gas-vapor* (W)

QEVAP = mevap * (hio — ho)

Calor intercambiado en el economizador entre
los flujos de gas-vapor* (W)

QECON =My, - (h7 - he)

Calor intercambiado en la caldera de
recuperacion (W)

Qcr = Qsc + Qeyar+ Qzcon

Temperatura de salida de los gases de escape Qcr
ion (° Tr=Tp— =
de la caldera de recuperacion (°C) F DT C
ge pge
Calor cedido en el condensador*** (W) Qy3 = Megng - (hy — h3)
Caudal maésico de refrigerante*** (kg/s) 0y3

mrefrigerante - hs _ he

Potencia generada por la turbina de vapor (W)

Wry = hy -1y, — hy : my — Meona
.h2

Potencia consumida por la BAP (W)

Wgpp = Meondensador (h4 - h3)

Potencia consumida por la BMP (W)

Weyp = m,, - (he - hs)

Potencia consumida por la BAP (W)

WBAP = mevap ) (h9 - h8)

Relacion de trabajos (%)

_ Wagp + Wanp + Wpap

w

Wry
Potencia neta del ciclo de vapor (W) Wyey = Wry — Wggp — Wayp
_ _ WBAP _
Potencia neta del ciclo combinado*** (W) Wyece =2 - Wyre + Wyey
Rendimiento térmico del ciclo de vapor*** Wyev
(W) Ntercv = Q o
Rendimiento del ciclo combinado*** (%) Whyee
1€ ™ gy - PClgy
Consumo de calor***(kJ/kWh
( ) HRCC = . 3600
_ T]termc.c
Consumo especifico***(g/kWh) Mgy
SFCCC = =

NCC

Tabla 62. Ecuaciones para el calculo de parametros del ciclo de un nivel de presion
regenerativo. Se indican las aplicables a otras disposiciones del ciclo.
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- Ecuaciones del ciclo de un nivel de presion con recalentamiento paralelo al

sobrecalentador:

Caudal mésico de vapor del ciclo (kg/s)

mgce : Cpge ’ (TD - TE)
(hy —hy) + §h13 — hyp)

m, =

Caudal masico de condensado (kg/s)

Meong = My

Calor intercambiado en el economizador entre
los flujos de gas-vapor* (W)

QRC =m, - (h13 - h12)

Calor intercambiado en la caldera de
recuperacion (W)

Qcr = Qsc + Qeyar+ Qscon + Qre

Temperatura de salida de los gases de escape de
la caldera de recuperacion (°C)

Qcr
Te =Tp —
" P Mge * Cpge

Potencia generada por la turbina de vapor (W)

WTV =my, - (hy —hyp + hy3—hy)

Potencia consumida por la BAP (W)

Potencia consumida por la BAP (W)

WBBI? = Meondensador * (h6 - h3)
Wgap = mevap ) (h9 - hs)

Relacion de trabajos (%)

_ Wsep + Waap
Wry

w

Potencia neta del ciclo de vapor (W)

WNCV = WTV - WBBP - WBAP

Tabla 63. Ecuaciones para el calculo de pardmetros del ciclo de un nivel de presién con
recalentamiento paralelo al sobrecalentador. Se indican las aplicables a otras disposiciones del

ciclo.

- Ecuaciones del ciclo de un nivel de presion con recalentamiento paralelo al

economizador:

Caudal mésico de condensado (kg/s)

Meondensador — My

Calor intercambiado en el economizador entre
los flujos de gas-vapor* (W)

QRC =m, - (h13 - h12)

Calor intercambiado en la caldera de
recuperacion (W)

Qcr = Qsc + Qeyap+ Qscon + Qre

Temperatura de salida de los gases de escape de
la caldera de recuperacién (°C)

Qcr
Te =Tp —
" ? Mge * Cpge

Potencia generada por la turbina de vapor (W)

WTV =m, - (h1 —hyp +hy3— hz)

Potencia consumida por la BAP (W)

Potencia consumida por la BAP (W)

WBBF.’ = M¢ondensador (h6 - h3)
Wgap = Thevap ) (h9 - h8)

Relacion de trabajos (%)

_ Wppp + Wgap
Wry

Tw

Potencia neta del ciclo de vapor (W)

WNCV = WTV - WBBP - WBAP

Tabla 64. Ecuaciones para el calculo de parametros del ciclo de un nivel de presion con

recalentamiento paralelo al economizador. Se indican las aplicables a otras disposiciones del
ciclo.

36 Estudio y optimizacion...



Autores: Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique

Il. Anexos

- Ecuaciones del ciclo de dos niveles de presion regenerativo:

Temperatura de los gases antes de my, - (h; —hyo)
entrar en contacto con el NBP**** (°C) Tp, =Tp, — Mg - Cpge
Caudal masico de vapor del NBP**** Mg Cp (Tp,, — Tgy,)
(kg/s) T T T (g = by
Caudal masico de vapor que circula por , . hy; —hy3
el evaporador NBP**** (kg/s) Mevaput = My "3 =777

Calor intercambiado en el
sobrecalentador NBP entre los flujos de
gas-vapor**** (\W)

QSCBP = Myp - (h19 - h18)

Calor intercambiado en el evaporador
NBP entre los flujos de gas-vapor****
(W)

Qevarep = rhevap i (hyz —hge)

Calor intercambiado en el
economizador NBP entre los flujos de
gas-vapor**** (\W)

QECONBP =My - (h14 - h13)

g/é\ill)or intercambiado en el NBP**** Qusp = Qscsp + Qevapsp+ Qrconsp
g/?/l)or intercambiado en el NAP=**** Qnap = Qscap + Qevapapt Qeconap

Calor intercambiado en la caldera de
recuperacion**** (W)

QCR = QNAP + QNBP

Temperatura de salida de los gases de
escape de la caldera de
recuperacion**** (°C)

Qcr

Mge * Cpge

Potencia generada por la turbina de
vapor (W)

WTV=Th1 'h1+ﬁl18 'hlg_my‘hy_mz'hz

Potencia consumida por la BBPap (W)

WE;’BP =My - (h4 - h3)

Potencia consumida por la BMPap (W)

WBMPAP = 1y - (he — hs)

Potencia consumida por la BMPgp (W)

WBMPBP = 1y gy - (Ryz — hs)

Potencia consumida por la BAPap (W)

I/VBAPAP = mevapl - (hg — hg)

Potencia consumida por la BAPgp (W)

WBAPBP = mevap 11 (hys — hqg)

Relacion de trabajos (%)

Iy

_ Wggp + Wemp,p, + Wempgp, + Wear,p, + Wearg,
Wry

Potencia neta del ciclo de vapor (W)

Wnev = Wry — Wegp — Wamp,p — WaMPgp
— Wgapr,p — Waarg,

Tabla 65. Ecuaciones para el calculo de parametros del ciclo de dos niveles de presion
regenerativo. Se indican las aplicables a otras disposiciones del ciclo.
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- Ecuaciones del ciclo de dos niveles de presion sin regeneracion:

Potencia generada por la turbina
de vapor (W)

WTV =My h1 +my - h18 — Mcondensador * h'2

Potencia consumida por la
BMPap (W)

WBMPAP =1y - (he — hs)

Potencia consumida por la
BMPgp (W)

WBMPBP =My (h12 - h3)

Potencia consumida por la
BAPAp (W)

WBAPAP = mevapl ) (h9 - h8)

Potencia consumida por la
BAPgpr (W)

Wgapgp = Mevap 11 * (h1s — hys)

Relacion de trabajos (%)

w =

Wemp,p + Wempgp + Wear,, + Waapg,
Wry

Potencia neta del ciclo de vapor
(W)

WNCV = WTV - WBBPAP - WBBPBP - WBAPAP

Whapgp

Tabla 66.Ecuaciones para el calculo de parametros del ciclo de dos niveles de presion
regenerativo. Se indican las aplicables a otras disposiciones del ciclo.
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3.3 CALCULOS CORRESPONDIENTES AL CONDENSADOR:

3.3.1 Suposiciones iniciales:

Con el caudal masico y volumétrico de agua de mar que hara falta conocido, se puede
calcular cuantos tubos serdn necesarios dado un diametro y una velocidad del fluido supuestos.

Por tanto, se procede a fijar un didmetro de tubos y una velocidad del fluido.

Dimensional Data for Commercial Tubing

Internal (External Internal perFhL

0D of Flow Surface Surface Length, ID
Tubing BWG  Thickness  Area perft,  perFt Sieel  Tubing
iny Gauge {in) {in.% Length  Length (ib.) (i) ODID

1 18 0.049 0,6390 0.2618 0.2361 0496 0L02 1109
1 20 0,035 D.6793 D.2618 {12435 £.360 0930 1076
1-1/4 7 0.180 0.6221 03272 0.2330 2,087 0800 1404
1-1/4 8 0.165 0.6648 03272 02409 1921 0920 1359
1-1/4 10 0.134 07574 0.3272 0.2571 1,598 0,982 1273
1-1/4 n 0.120 D.8D12 0.3272 D.2644 1.448 1.6 1238
1-1/4 12 0.104 0.8365 0.3272 0.2702 1.329 1032 1211
1-1/4 12 D.095 0.8825 03272 0.2773 1173 1.060 1.179
1-1/4 14 0.083 05229 03272 0.2838 1.033 1.08¢ 11583
1-1/4 16 0.065 09852 03272 0.2032 0.823 1120 1116
1-1/4 18 0.049 1.042 03272 0.3014 0,629 1152 1085
1-1/4 20 0035 1,094 0.3272 0.3089 D456 1180 1059
1-1/2 10 G134 1.192 0.3927 0.3225 1.955 1,232 1,218
1172 12 6.103 1.291 0.3927 0.3356 1.618 1282 1170
1-1/2 14 0.083 1.398 0.3927 0.3492 1.258 1334 1124
11/2 16 0.065 1.474 03327 0.3587 0.594 1370 1.095
2 i1 0.120 2.433 0.5238 4608 2410 1760  LI136
2 13 0.085 2573 0.5236 0.4739 1,824 1,810 1105
21/2 9 0.148 3815 06540  G5F70. 37109 2204 1134

Tabla 67. Diametros comerciales de tubos. [21]

Los tubos que se han tomado tienen un didmetro externo de 1,5 pulgadas y un espesor de 0,109

pulgadas. Estos valores pueden variar ya que son una suposicién inicial para empezar trabajar.
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La velocidad del refrigerante dentro de los tubos suele variar normalmente entre 1,5y 2,4 m/s
[21] (La velocidad no deberia bajar de 1 m/s [38]) A mayores velocidades se pueden producir
dafios en los tubos y a menores velocidades se crean depdsitos que pueden reducir la eficacia
de la transferencia de calor en la instalacion. Para reducir el rango de valores que puede tomar
la velocidad del fluido en el interior de los tubos, se van a tomar una velocidad entre 2,0 -2,4
m/s. La velocidad tomada es de 2,2 m/s.

Mediante la definicion del caudal volumétrico se calcula el caudal volumétrico que puede pasar

por cada tubo.

3.3.2 Numero de tubos y didametro de la carcasa del condensador:

Ecuacién 3-144 Definicion de caudal.

Q=VxA

[
Qtubo =V * (Do — 2 x espesor)? *pz

Al dividir el caudal de refrigeracion entre este nimero se obtendra el nimero de tubos.

Ecuacién 3-145 NUmero de tubos.

_ Qtotal
n= Qtubo

B Qtotal
a7 (Do — 2 % espesor)?

3
421877
S

n m

o ,m _ 2 __m
2,2 S * (1,5—-2%0,109)? pulgadas = 0,0254 pulgadas

n = 2302,63

Aproximando a un numero natural de tubos, se necesitaran 2303 tubos.
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El nimero de tubos es un valor necesario para conocer el area de intercambio de calor. Con esa
area, puede obtenerse la longitud de los tubos, permitiendo dimensionar la longitud del
condensador. La longitud del condensador no es estrictamente necesaria para obtener el
didmetro de la carcasa, dado que existen otros métodos para calcular el didmetro de la carcasa
en funcion del nimero de tubos y el tipo de disposicion de los tubos. Con la ecuacién usada en

la referencia [21]

Ecuacion 3-146 Numero de tubos en el condensador en funcion del diametro de la carcasa.

7 * Ds?

Nt = (CTP
( )*4*At

Ecuacion 3-147 Area transversal que ocupa un tnico tubo.

At = CL = PT?

Sustituyendo:

Ecuacién 3-148 Modificacion de la ecuacién 3-90.

CTP) Ds?

Nt =
t 0’785*(CL *PR2 * do?

Donde el CTP es la constante de Calculo del nimero de tubos (Tube count calculation
constant). Esta constante tiene en cuenta las zonas que no son cubiertas por los tubos dentro de
diametro de la carcasa debido a espacios necesarios entre la carcasa y el exterior de los tubos y

el espacio que debe dejarse por cada paso de los tubos.

e CTP=0,93 para un paso por tubo
e CTP=0,9 para dos pasos por tubo
e CTP=0,85 para tres pasos por tubo
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CL es la Constante de la disposicién geométrica de los tubos:

e CL=1para45y90 grados (En linea)
e CL=0,866 para 30y 60 grados (Triangular)

3-32 Distancias entre tubos para una configuracion en linea (izg.) y en triangulo (der.) [21].

PT es el Tube Pitch o espaciado entre tubos y normalmente se corresponde con PR*do siendo
PR el Pitch Ratio cuyo valor es 1,25 normalmente. En la imagen 3-32 se ve que C es el valor

de PT menos el diametro externo del tubo (do).

Despejando el didmetro de la carcasa de la ecuacién se obtiene un valor de didmetro en funcién
del numero de tubos. En la misma bibliografia, se encuentra otra ecuacion que relaciona el
diametro de la carcasa con el area de transferencia, la longitud de los tubos y el didmetro exterior
de los tubos. Sin embargo, dado que en cualquier caso el célculo de la longitud es necesario y
para que el proceso sea mas continuado se utilizara esta ecuacion que es la que se obtiene al

despejar en la anterior la definicion del area exterior de transferencia de calor.

Ecuacion 3-149 Area de transferencia en el exterior de los tubos.

Ao=nx*do*m*L
Ecuacién 3-150 Calculo del Didmetro de la carcasa.

Ds = 0,637 | & [A (PR)? + 22 "
= ES * ES X —
5= cTp |70 L
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Realmente, en esta ecuacién no es necesario el conocimiento de la longitud de los tubos para
resolverla, ya que el &rea exterior depende directamente de la longitud, sin embargo, se seguiria
necesitando saber la longitud del intercambiador para terminar de calcular sus dimensiones y
para saber cuanto es el area total de transferencia de calor. Asi que se calcula la longitud de los

tubos, luego el didmetro de la carcasa y se termina de dimensionar.

3.3.3 Factor de conveccién interno:

Conociendo la velocidad del fluido frio por los tubos, su caudal y el diametro de los tubos se
puede calcular un coeficiente de conveccion a través de su nimero de Nusselt y su nimero de

Reynolds.

El nimero de Nusselt se define como el producto del factor de conveccion y el diametro entre
la conductividad del fluido. Pero hay mas formas de calcular el nimero de Nusselt (Nu) en

funcién del nimero de Reynolds y del tipo de flujo (laminar o turbulento):

Para régimen laminar se utiliza la siguiente tabla que nos muestra unos valores predeterminados

segun el tipo de geometria de los tubos:
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TABEAB s bt ol s e e o i S S
NiGmero de Nusselt y factor de friccidn para el fiujo faminar completamente
desarrollado en tubos de diversas secciones transversales (5, = 4A./p,

Re = VienDa/V, ¥ Nu = hD,/ k)

Configuracién alb Nimero de Nusseif Factor de
geométrica del tubo 06° 7.= Const. | ¢, = Const. friccion f
Circulo { — 3.66 4,36 64.00/Re
alb
1 2.98 3.61 56.92/Re
& 3.39 4.12 62.20/Re
3 3.96 4.79 68.36/Re
4 4.44 5.33 72.92/Re
6 5.14 6.05 78.80/Re
8 5.60 6.49 B82.32/Re
® 7.54 8.24 96.00/Re
abh
1 3.66 4,36 64.00/Re
2 3.74 456 67.28/Re
4 3.79 4.88 72.96/Re
8 3.72 5.09 76.60/Re
16 3.65 5.18 78.16/Re
=g
10° 1.61 2.45 50.80/Re
30° 2.26 291 52.28/Re
60° 2.47 3.11 53.32/Re
90° 2.34 2.98 52.60/Re
120° 2.00 2.68 50.96/Re

Tabla 68. NUmero de Nusselt para régimen laminar. [26]

En régimen turbulento es diferente. Se calcula mediante correlaciones dependiendo de la

cifra del nimero de Reynolds, por ello, se ha de calcular Re:

Ecuacion 3-151 Numero de Reynolds:

_V*dl

44 Estudio y optimizacion...



Autores: Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I1l. Anexos

Con los datos de la velocidad previamente supuesta, el didmetro interno y la viscosidad
[Tabla 39]:

2,2% (1,5 — 0,109 * 2) * 0,0254 m

1,003 * 107° + 8,92 * 10‘7m_2
2 S

Re =

El nimero de Reynolds es 75603,12.

Con este Reynolds y para determinar qué ecuacion de Nusselt debe usarse se necesita el nimero
de Prandt. En las tablas para agua saturada a 20 °C y 25°C el valor de Pr es respectivamente de
7,01 y 6,14. Con estos datos se calcula un valor medio aproximado y representativo de la
variacion de la temperatura del flujo conforme avanza. Se obtiene que el nimero de Prandt
medio es de 6,575.

Hay varias ecuaciones para calcular el nimero de Nusselt. La més sencilla es la ecuacion de
Dittus-Boelter [26] sin embargo la ecuacion de Sieder & Tate [39] es mas precisa, ya que tiene
en cuenta la relacion de viscosidades a la temperatura del fluido y a la temperatura en las paredes

internas de los tubos.

Ecuacion 3-152 Correlacion de Dittus-Boelter:

Nu = 0,023 « Re®8 « Pr™

Las condiciones de la ecuacion son:

- Re>10.000.
- 0,7<Pr<160.
- L/D >10.

- n=0,3 para enfriamiento n=0,4 para calentamiento.
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Ecuacién 3-153 Correlacién de Sieder-Tate:

1 0,14
Nu = 0,027 * Re%8 x Pr3 (—)
Uy

Las condiciones de la ecuacién son:

- Re>10.000.
- 0,7<Pr<167000.
- L/10 >10.

0,14 i i i i i .
El cociente (ui) es un valor que relaciona la viscosidad del fluido y la viscosidad del
w

fluido a la temperatura de la pared del tubo. El valor de dicha viscosidad p,, es 7,33*10*. Mas

adelante, en el apartado 3.3.9se explica como se ha obtenido este valor.

Ninguna de estas ecuaciones tiene en cuenta la friccion del fluido dentro de los tubos, lo cual
las hace mas imprecisas. Existen correlaciones que tienen en cuenta el factor de friccion de los
tubos. Se va a suponer que los tubos son lisos, ya que suponer que los tubos son rugosos
complicaria mucho los calculos. “Para los tubos lisos, el factor de friccion en el flujo turbulento

se puede determinar a partir de la primera ecuacion de Petukhov explicita” [26].

Ecuacion 3-154 Factor de friccion en el interior de los tubos segin Petukhov:

f =(0,79 *In(Re) — 1,64)™2 3000 < Re < 5% 10°

Para calcular el nimero de Nusselt incluyendo el factor de friccidn se utiliza la correlacion
de Gnielinski [26]:
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Ecuacion 3-155 Correlacién de Gnielinski [26]

Nu = (%) * (Re — 1000) * Pr

0,5
1+12,7 % (%) * (Pr0667 —1)

- 3000 < Re <5*10°
- 0,5 <Pr<2000.

Para mostrar la diferencia entre una ecuacion y otra se comparan:

En el primer caso, ec. 3-152, sustituyendo y tomando n=0,4 dado que el fluido esta calentandose
se tiene que el valor del nimero de Nusselt es 390,587 (adimensional).

En el segundo caso, ec. 3-153 se obtiene que el numero de Nusselt es 416. Es una diferencia

pequefia (6%).

Con la correlacion de Gnielinski el nimero de Nusselt que se obtiene es 458,066 con un
coeficiente de friccion de 0,019. Un 14,73% mayor que con Dittus-Boelter y un 9,18% superior
a Sieder- Tate. Esta ecuacion es mucho mas precisa que las anteriores [26], asi que es la
correlacion que se usara para los calculos. Si la diferencia entre los resultados hubiera sido muy

baja, se habria usado la méas sencilla, pero la diferencia es considerable.

Dado este nimero, se obtiene el valor del factor de conveccion del lado interno de los tubos:

Ecuacioén 3-156 Ecuacion de Nusselt:

h=D
Nu

NuxX
¥ — =
)
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458,066 0,6025 h
¥ — =
’ 0,0326 m

hi = 8475,46 W /m?k

En la ecuacion de la resistencia total de transferencia se ve que también es necesario conocer
el factor conveccion del fluido externo, pero no se puede calcular usando el método anterior. El
método que permite calcular el factor de conveccidn en el lado de la carcasa requiere conocer
el nimero de tubos y disposicion de los mismos, el didmetro de la carcasa, la geometria del

condensador y mas datos.

3.3.4 Factor de conveccion externo:

Para condensadores, el factor de conveccion del fluido del lado de la carcasa se calcula de
diferentes formas dependiendo de como el fluido se condensa alrededor de los tubos. [21] Los
tubos pueden estar colocados de dos formas, en linea (también Ilamado en cuadrado) o en
triangulo. Dependiendo de la configuracion de los tubos, el agua rodeara la superficie y caera

en una de estas dos formas:
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O

llustracion 3-33 Condensacion ideal para una disposicion en linea (izg.) y una disposicion
triangular (der.). [21]

En la izquierda la disposicion de los tubos es lineal y en la derecha la disposicién es triangular.

La velocidad del vapor también afecta la forma en que condensa el fluido. La ausencia de
velocidad se denomina condensado inundado (condensate inundation). El fluido condensa en
la superficie de los tubos y va cayendo en forma de gotas de un tubo a otro, salpicando al caer

y creando turbulencias dentro de la capa de liquido condensado sobre el tubo.

Cuando el vapor avanza a cierta velocidad, se produce el corte de vapor (Vapor Shear) que
hace que las gotas, en lugar de caer directamente sobre el tubo que hay debajo, sean impulsadas

en la direccion del vapor. (llustracion 3-34)
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llustracion 3-34 Condensacién en ausencia de velocidad (izq.) y con velocidad del vapor

(der.) en una disposicion en linea. [21].

Normalmente, lo que ocurre es una combinacion de ambos fenémenos.

Inicialmente, el factor de conveccidn para la combinacion de ambos factores era:

Ecuacion 3-157Factor de conveccion medio para condensacion en un banco de tubos:

hm,N = hl * CN * Cug

Donde h1 es el valor del factor de transferencia de calor segln la teoria de Nusselt para un

condensado en régimen laminar alrededor del tubo, Cn es el factor de correccion para

condensado inundado y Cyq €s el factor de correccidn para el corte del vapor. Nusselt determind

que h1 se obtiene a partir de las propiedades del fluido en estado de vapor y en estado liquido

[21]. La ecuacion para obtener hy:

Ecuacion 3-158 Factor de transferencia de calor segun Nusselt.
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1
h, xd * — x g i, xd3 14
104 _ ) og . [P (PP *8* i

Kk W * (Tsae — Tw) x ky

El subindice “I” es para propiedades del estado liquido y el subindice “g” para propiedades en
estado gaseoso. “Tw” es la temperatura de las paredes del tubo, “g” es la aceleracion de la

gravedad y “iig” es la entalpia de vaporizacion del fluido.

La ecuacion 3-157 calcula el factor de conveccion aplicando dos factores de correccion que se
obtienen de forma aislada, pero la inundacion y el corte del vapor en un banco de tubos
interacttian el uno con el otro, esto implica que la ecuacion 3-157 no es lo bastante precisa. Para
obtener un resultado mas preciso Butterworth propuso una ecuacion para obtener el factor de
conveccion (hn) que relaciona ambas circunstancias [21] y depende del nimero de tubos en una

misma columna:;

Ecuacién 3-159 Factor de transferencia de Calor segin Butterworth.

N| =

1
1 1 2 5 5
b = |5, + (G + h2) |« [N6 - (V= D]

A continuacion, se aclara qué es cada parte de la ecuacidn, empezando por hsh, que es un factor

de conveccidn que tiene en cuenta los dos estados:

Ecuacion 3-160Factor de conveccion en funcion del nimero de Reynolds bifasico:

kKL __1
hy, = 0,59*E*Re2

Re es el nimero de Reynolds para un fluido bifasico y se calcula segun esta ecuacion que

relaciona la velocidad del vapor, las propiedades del condensado y el didmetro de los tubos:
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Ecuacion 3-161 NUmero de Reynolds en un cambio de fase:

~ *Uu, *d,
Re = (pl g )
7]

La ecuacion 3-160 relaciona el producto de la densidad del fluido en fase liquida, el diametro
externo de los tubos y el valor Ug con la viscosidad de la fase liquida. Ug es la velocidad local

del vapor (Local Steam Velocity):

Ecuacion 3-162 Velocidad local del vapor (Local Steam Velocity):

mg

v,=—79—
Pg *Am

g9

En la ecuacion 3-161 el caudal del fluido de la carcasa se divide entre la densidad del fluido en
fase gaseosa y Am. Am es el area media de flujo, es decir el espacio por el que circula el fluido

alrededor de los tubos y depende del nimero de tubos, la longitud y el ancho por celda:

Ecuacion 3-163 "Mean flow area": Area media del flujo.

An=wxN xL
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Vapor Veloalty
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llustracién 3-35 Movimiento del vapor a través del banco de tubos [21]:

Ecuacion 3-164 "Mean flow width": Ancho medio del flujo.

T * d?
4

PL = PT —
PT

w =

Donde PL es la distancia entre centros longitudinales y PT la distancia transversal.

Todas estas ecuaciones contienen varias variables nuevas que no se vieron cuando se calcul6

hi, lo que muestra lo diferente que es un calculo del otro.

Hay dos detalles que impide completar el célculo de ho, el primero, cual es el valor de N, ya
que Nt es el nimero de tubos; y el segundo, cual es la longitud de los tubos que es necesaria

para calcular Am y con ella ho.

N es el numero de tubos equivalente que habria en una columna de tubos si todos los tubos se
distribuyeran de forma equitativa teniendo el mismo numero natural de tubos en cada columna.

A continuacion se afiade un ejemplo extraido de [21] que aclara qué es el valor N.
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{b)

llustracién 3-36 Disposicion del mismo nimero de tubos para una configuracién en linea (a) y

una en triangulo (b). [21]

En la imagen 3-45 se ve la distribucion de 41 tubos dentro de una carcasa con una

distribucion en linea de 90° (a) y una distribucion en triangulo de 60° (b).

En el primero hay 5 columnas de 7 tubos y 2 columnas de 3. Lo cual nos dejaria 7 columnas
con 5,857 tubos por columna. Como N es un nimero natural, y 6 es el nimero natural mas

cercano N=6.

En b) hay 2 columnas de dos tubos, 4 columnas de cuatro y 7 de tres tubos. Lo que equivale a

13 columnas de 3 tubos. N=3

Realmente lo que se esta haciendo es dividir el nimero de tubos entre columnas existentes en

la carcasa y redondear ese numero al natural méas cercano.

El segundo inconveniente es conocer la longitud de los tubos para calcular ho. Se pretendia
calcular L tras obtener un ho, pero como no se puede hacer, se supondra un valor de ho de entre

un rango de valores tipicos, se obtendra una L, un diametro de carcasa, un nimero de columnas
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dentro de ese diametro y finalmente, un factor de conveccion en el lado de la carcasa. Una vez
se obtenga el segundo ho’, se sustituira el ho inicial por este ho’ y se repetiré el proceso iterativo

hasta alcanzar un valor de ho definitivo.

3.3.5 Meétodo de trabajo:

En el punto 3.1.3 se presentd la ecuacion 3-24, que relaciona el calor absorbido en el
condensador con las temperaturas de entrada y salida de los fluidos, el area de trasferencia y las

resistencias térmicas de los fluidos y los tubos.

Q =UxAxATy

Esta ecuacién permite calcular el area de transferencia y por tanto la longitud de los tubos. Para

realizar estos calculos existen dos métodos [26]:

e Método de la diferencia media logaritmica.
e Método de la efectividad-NTU.

El método de la diferencia media logaritmica permite dimensionar un intercambiador cuando
las temperaturas de entrada y salida son conocidas. Si ademas se conocen los caudales del flujo,

se puede calcular el area de transferencia y con ello el tamafio del condensador.

El método de la efectividad-NTU se utiliza cuando se conocen las temperaturas de entrada de
los flujos y el tamafio del condensador, y la incognita son las temperaturas de salida del

condensador.

De esos dos métodos se usara el primero, ya que son conocidas las temperaturas de entrada y
salida de los fluidos en el condensador, lo cual permite calcular ATm muy facilmente y la

ecuacion se reduciria a obtener un valor de U y despejar el area.
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3.3.6 Suposicién de ho y célculo de U:

De acuerdo con la bibliografia [21], ho en el lado de la carcasa suele ser un ndmero
comprendido entre 8000 y 12000 W/m?K. Se toma ho=8000 W/m?K

Con esta cifra se calcula la resistencia total de la transferencia de calor (ec. 3-23):

R 1 Rf,i In(Do/Di) Rf,o 1 K
total ™ pix Ai Al 2kl Ao  ho * Ao [W]

1 1 Rf,i In(Do/Di) Rf,o 1 K
— =R — -
U R =yt Y 500 T Ao T howdo W

Dado que las areas estan en funcion de la longitud de los tubos, se puede omitir el valor de
la longitud a ambos lados, de este modo la ecuacion quedaria para la cara interna de los tubos

de la siguiente manera, permitiéndonos obtener un valor de U para la cara interna:

1 B 1 N Rf,i +ln(D0/Di)+ Rf,o0 N 1 K*m
Uixm*Di hi*xm*Di 1 *Di 2k mxDo hox*m=*Do [ w

Los valores de los factores de ensuciamiento son valores comunes que han sido obtenidos

de la siguiente tabla tablas [26]:
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TABLA 11-2

Factores de incrustacion
representativos (resistencia térmica
debida a la incrustacion para una

unidad de area superficial)

Fluido R:, m? - °C/W_

Agua destilada,
agua de mar, agua
de rio, agua de
alimentacion
para calderas:
Por debajo de 50°C 0.0001

Arriba de 50°C 0.0002
Combustdleo 0.0009
Vapor de agua (libre

de aceite) 0.0001

Refrigerantes (liquido)  0.0002
Refrigerantes (vapor) 0.0004
Vapores de alcohol 0.0001
Aire 0.0004

{Fuente: Tubular Exchange Manufacturers
Associatior.)

Tabla 69. Factores de incrustacion [26].

2K
Rf,i=0,0001

ZK

Rf,0 = 0,0001

El material que ha sido escogido para hacer los tubos es acero inoxidable AISI 304 con una
conductividad de 14,9 W/mK. Se ha escogido acero inoxidable de este tipo debido a que el
liquido refrigerante es agua de mar y puede producir corrosién. Los aceros inoxidables
austeniticos tienen una buena relacion de coste y resistencia a la corrosion y se usan en contacto
con agua de mar que es nuestro caso. [20] Al utilizar un material resistente a la corrosion, el

mantenimiento necesario se reduce.
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Ahora que esta definido el material, se sustituye:

1
Ui xm=0,0326

1 0,0001 [n(0,0381/0,0326) 0,0001
- 7700,39 T x 0,0326 + m*0,0326 + 2%1m*149 + m*0,0381
1
* 8000 = * 0,0381 ]

El valor de Ui es 1718,53 W/m?K y haciendo el mismo célculo para Uo se obtiene que su
valor es 1468,77 W/m?K.

Uo<Ui, como cabia esperar, dado que el area Ai es menor que el area Ao.

Acudiendo a la ecuacion 3-24, se calcula el valor de la longitud de los tubos:

Q = U xA* ATy,

Q=Ux(m=*D=x*L)x*AT,,

Como se mostré en el apartado 3.1.3, e calcula el valor de AT,,; sustituyendo los valores de
nuestro intercambiador en esa ecuacion, y determinando que Al es el extremo por donde entra

el fluido caliente:
Ay=50,2 —25°C
A,=31—-20°C
A= 25,2°C

A,=11°C

(25,2 — 11)

25,2
ln(—11

ATml =
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ATml = 17,13°C

Con las temperaturas de entrada y salida de los fluidos, los valores de U para cada area y la

transferencia de calor:

87220,68 W

L= W
1718,53 —- *m * 0,0326 m * 17,13°C

m2K
La longitud de los tubos es de 12,58 metros.

Si se multiplica la longitud de la circunferencia por la longitud de los tubos se tiene el area de

transferencia:
Ai=L=*Dixm
Ai = 12,58 x0,0326 m*m

Ai = 2962,79 m?

Ao=LxDoxm
Ao =12,58 m*0,0381m 7

Ao = 3466,601 m?

Ya se tiene la longitud y el area de transferencia, ya se puede calcular el didmetro de la carcasa
[21]:

CL

Ds =
s =0,637 * TP

Do1%?®
* [Ao * (PR)? * T]

Ds = 0,637 ! [3466 601 * 1,252 0’0381]0'5
= E3 E3 * *
5= 0.9 ’ ’ 1258
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El didmetro de la carcasa es de acuerdo con esto es de 2,72 metros. Se tomaria un diametro
ligeramente mayor para asegurarnos que las dimensiones son adecuadas, 2,80 metros de

didmetro, y se continda con el dimensionamiento.

El proximo paso serd comprobar que efectivamente dentro de este diametro caben todos los

tubos que necesita el condensador:

Ecuacién 3-165 Calculo del nimero de tubos:

Nt = 0,785 (CTP) Ds*
= E3 *
’ CL PR? x do?
Nt = 0,785 (0’9) 2,87
= X | — | *k
’ 1 1,252 % 0,03812

Nt = 2442,07 =~ 2443

El nimero de tubos admisibles dentro del nuevo didmetro es mayor que el nimero de tubos

requeridos para la instalaciéon, asi que el diametro es apropiado (2443> 2303).

3.3.7 Célculo de numero de tubos equivalente, N:

Se conoce el nimero de tubos, su diametro exterior, la separacion entre tubos (PR) y el didmetro
de la carcasa del condensador. Con esta informacion se puede calcular el nimero de columnas

que habra dentro de la carcasa.

Para los célculos realizados hasta ahora se ha usado una disposicion de tubos lineal de 90
grados. Esto implica que cada tubo dista del tubo mas cercano una distancia PT (PR*do) y que

estan colocados en forma de cuadrado cubriendo todo el espacio disponible.
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Si cada tubo mide 38,1 milimetros de didametro y la separacion entre centros es de 1,25d,, cada

tubo dista de los més cercanos 47,6 milimetros. Este es el valor es el “Tube Pitch” (PT).

En un diametro Ds el nimero de columnas sera el cociente entre el diametro total y el PT espacio

entre centros.

Ecuacién 3-166 Nimero de columnas del banco de tubos:

Ds
N¢@ columnas = —
Pt
Ne col _ 2,80
2 columnas = 0.0476

N? columnas = 58,79

Dado que no puede existir una fraccién de tubos, se debe tomar el ndmero natural

inmediatamente inferior, esto es que seran 58 las columnas de tubos.

Sin embargo esto podria implicar que la distancia desde los tubos en los extremos a la carcasa
seria muy pequefia, por tanto se dejard un espacio entre estos tubos y la carcasa. En este caso
sera 0,05 metros, que es ligeramente superior al valor del PT, y se le sumaré esta distancia al

radio del condensador:

Ds =2,8+ 0,052

Ds =290m
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(Inside shell diameter)

llustracion 3-37 Geometria de los tubos dentro del condensador. [39]

La carcasa es de 2,90 metros y si la distancia entre los centros de los tubos es de 1,25Do con un
total de 58 tubos, se puede calcular cuanta distancia ocuparan los 58 tubos debidamente
colocados. Hay que tener en cuenta que existe una distancia entre los tubos en los extremos y
las paredes de la carcasa. Como se observa en la ilustracion 3-38, la distancia entre las paredes

de la carcasa es Ds y la distancia entre tubos extremos es Doi.

Se debe tener en cuenta que si hay 58 columnas, quiere decir que hay 58 tubos y 57 espacios

entre los tubos, por tanto:

Ecuacidén 3-167 Diametro exterior del banco de tubos

Diametro del banco de tubos (Dy¢;) = Neoumnas * o + Meotumnas — 1) * (PT — d,)

62 Estudio y optimizacion...



Autores: Gonzalez Bello, Ayoze; Martinez Zurita, Enrique I1l. Anexos

Diametro del banco de tubos (D) = 58 xd, + (58 — 1) * (1,25 xd, — d,)

D,y = 58 + 0,0381 + (58 — 1) (0,25 * 0,0381)

Dotl = 2,753 m

Se obtiene que los tubos ocupan un total de 2,753 metros dentro de la carcasa (en el eje X),
dejando 0,147 metros de carcasa vacios. Para mantener la distancia entre tubos constante, los

tubos mas proximos a la pared deberan estar a 0,0735 metros de la misma.

Con esta condicién presente, se deduce que el centro del tubo méas préximo a la pared izquierda
del condensador estaré a una distancia X+do/2, siendo X= 0,0735 m “do” el didmetro exterior
del tubo. A partir de ese tubo, la distancia con la siguiente columna sera 0,0476 metros (PT) y
asi hasta llegar al otro extremo del condensador donde el Gltimo tubo estara a la misma distancia
de la pared que el primero.
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Ilustracion 3-38 Esquema de las distancias dentro del condensador. Fuente: Elaboracion Propia.

Tras estas aclaraciones, y dado que el nimero de columnas ya es conocido se calcula el

numero de tubos equivalente:

Ecuacion 3-168 Numero de tubos equivalente

Nt
" N2 Columnas

N 2303
58

Redondeando al numero natural mas proximo, en este caso, 40.

N =40,40 = 40
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3.3.8 Calculo del factor de conveccion ho’:

112
1 5 1.4 4\? > >
ho = |5 % 3+ (g1 +12) |+ NG = (W = D)
1
hy*d pr*(P1—pg) ¥ g *ijgxd® |*

= 0,728 * [

k; i * (Tsqe — Ty) * ky

k, 1
hgp, = 0,59*E*R€2

Se empieza calculando h1 de acuerdo a la teoria de Nusselt, tomando las propiedades del fluido

para cada estado y se resuelve.

La temperatura del gas es la media aritmética entre la entrada y la salida, y la temperatura de la

pared, Tw, se aproxima segun:

Ecuacion 3-169 Ecuacion de la temperatura media de la pared

Tc,e+Tc,s  Tf,e+Tf,s
+
2 2
2

Tw =

Con esta temperatura se obtiene la viscosidad del condensado en los tubos de la pared, que seria
la viscosidad de dicho fluido como liquido saturado para 31,55 grados. Este valor se ha obtenido
a través de tablas [21]. Con esas tablas y el uso del software “FluidProp” de la empresa

“Asimptote” se obtienen estos valores para las siguientes propiedades:
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Propiedad Simbolo Valor Unidad
Densidad liquido P 991,953 Kg/m?
Densidad gas Py 0,0528 Kg/m?
Entalpia vaporizacion ig 2404,566 kJ/kg
Viscosidad liquido L 0,000646 Pa*s
Viscosidad gas g 9,642*10° Pa*s
Viscosidad pared Llw 0,000773 Pa*s
Temperatura gas Tsat 40,60 °C
Temperatura pared Tw 31,55 °C
Conductividad liquido ki 0,6278 W/mK
Didmetro exterior do 0,0381 m
Gravedad G 9,81 m?/s

Tabla 70. Propiedades del fluido para los calculos. Fuente: Elaboracion propia.

Las propiedades de vapor se han tomado a la temperatura media entre la entrada y la salida.

h, * 0,0381

06278~ 0728

1

991,953 * (991,953 — 0,0528) = 9,81 * 2404,566 * 103 x 0,03813 |4
*

0,000646 * (40,6 — 31,55) * 0,6278

h, = 9225,855 W /m2K

Ahora se procede a calcular hsh como se indico anteriormente:

Re =
23]

mg

Ug

66

" pg *Am

_ (p1 * ug * d)
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An=wx*xNt*L

T * d?

PL = PT —
PL

Sustituyendo los valores conocidos se tiene un valor de w, luego de Am, entonces de Ug y

finalmente de Reynolds bifasico:

2
0,0476 * 0,0476 — m * 0’0181
= 0,0476
Los resultados para cada ecuacion son:

w 0,0237 m

Anm 11,915 m?

Uy 63,58 m/s
Re 3,72%10° -

Tabla 71. Tabla de resultados para calcular el nimero de Reynolds bifasico. Fuente:

elaboracién propia.

1
2

ky, —
hg, = 0,59 *T Re

)

8 1
hg, = 0,59 * T (3,72 * 10%)2

0,038

he, = 18754,26W /m?K
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1
2

N[ =

1 1 5 5
ho = |5 %3+ (g1 + B2) |« [NG = (W = D3]

h, = 8700,56

m2K

Se realiza ahora el proceso iterativo que permite obtener un valor ho final:

Valores 12 jteracion | 2°iteracién | 3%iteracion | 42iteracion | 52 iteracion
ho (W/m?K)
8000,0000 8700,5648 8759,1622 8763,7000 8764,0500
ho' (W/m?K)
8700,5648 8759,1622 8763,6979 8764,0469 8764,0738
L (m)
12,58 12,39 12,38 12,37 12,37
Ao (m?)
3466,60 3415,35 3411,44 3411,14 3411,11
Ai (m?)
2962,79 2918,99 2915,64 2915,39 2915,37
hi (W/m?K)
8475,46 8475,46 8475,46 8475,46 8475,46
Ui (W/m?K)
1718,53 1744,32 1746,32 1746,48 1746,49
Uo (W/m?K)
1468,77 1490,81 1492,52 1492,66 1492,67
Ds (m)
2,90 2,90 2,90 2,90 2,90

Tabla 72. Resultados del proceso iterativo. Fuente: elaboracion propia.

El proceso iterativo muestra como el factor de conveccion interno de los tubos es solo depende
de las condiciones internas de los tubos. Asi como el diametro del condensador, que no depende
del factor de conveccion ni de la longitud, sino del nimero de tubos, el espacio entre tubos y el
tipo de disposicion de los mismos. Sin embargo, la longitud de los tubos y por tanto su area si

varia notablemente en funcion del factor de conveccion.

3.3.9 Caélculo de la caida de presion en el fluido del lado de la carcasa:
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Con los valores definitivos del factor de conveccidn para la carcasa, se calculan las pérdidas de
presion en el lado de la carcasa. En las referencias [21,39] se encuentran dos métodos para
calcular las caidas de presion. Uno es el método de Kern y otro es el método Bell-Delaware.

Es conocido que ambos métodos dan pérdidas de cargas diferentes.

3.3.9.1 Método de Kern:

La ecuacion del método de Kern se muestra a continuacion:

Ecuacion 3-170. Caida de presion en la carcasa.

f*Gs?x(Nb+1)*Ds
2xpxDex*q@s

Aps =

En esta ecuacion se encuentran nuevos valores que seran explicados. EI primer parametro es

“f”, que se corresponde con el coeficiente de rozamiento para el lado de la carcasa:

Ecuacién 3-171. Coeficiente de rozamiento.

f =e 0,576—0,19 In(Res)

El factor de rozamiento depende directamente del Reynolds del fluido para el lado de la carcasa.

Este numero de Reynolds tiene una ecuacion propia:

Ecuacion 3-172. Numero de Reynolds del flujo que avanza por la carcasa.

Gs x De
U

Res =

Que relaciona la velocidad del fluido de la carcasa con el diametro equivalente de los tubos y

la viscosidad del fluido.
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El diametro equivalente se define como cuatro veces el area libre de tubos entre el perimetro de

los tubos, lo cual implica que en funcion de la configuracion, el &rea libre sera mayor o menor:

llustracion.3-32. Distancias entre tubos para una configuracion en linea (izg.) y en triangulo
(der.)

Para disposicién cuadrada:

Ecuacion 3-173. Diametro equivalente configuracion en linea.

4(PT2 s doz)

De®™ = 4
- —7
2

Para disposicion triangular:

Ecuacion 3-174. Diametro equivalente configuracion en triangulo.

PT2=|<\/§_7t*do2

4(—3 g )

De? =

Para la disposicion cuadrada que se ha elegido, el diametro equivalente es 37,7 milimetros.
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La ecuacion de la velocidad del fluido por la carcasa es:

Ecuacion 3-175 Velocidad de avance del fluido por la carcasa
Gs — m
5= As

Y As es el area por la que puede pasar el fluido y estd en funcion del espaciado de los tubos,

de la distancia entre deflectores y el diametro de la carcasa:

Ecuacion 3-176 Area libre a través del banco de tubos
2 Ds *C * B
S =———
PT
Como se explicé antes, el valor de B es la distancia entre deflectores y normalmente oscila entre

0,4 y 0,6 veces el diametro de la carcasa, asi que se tomara un valor intermedio de 0,5.

Se repite la ilustracion 3-46 para explicar mejor el valor C. C es el espacio entre tubos y PT es
la distancia entre centros. Por tanto C=PT-Do o lo que es lo mismo, C = Do*(Pr-1)

llustracion 3-32. Distancias entre tubos para una configuracion en linea (izq.) y en triangulo
(der.)

B Ds x (1,25 — 1) * Do * 0,5Ds
B 1,25 % Do

As
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o - 290702505
5= 1,25

As es 0,841 m? y Gs es por tanto 47,562 kg/sm?.
El nimero de Reynolds seré:

47,562 kg/m?s x 0,0377m
e =

9,64 + 10-6 <9
m*S

Re= 185960,6.

Con Re calculado, se sustituye f dentro de la ecuacion de las caidas de presion. Las otras dos
incégnitas son Nb y ¢s, donde Nb es el nimero de deflectores que se encuentran en el
condensador y Nb+1 es el nimero de veces que pasan el fluido por los tubos. (Nb es un nimero

natural).

Ecuacion 3-177 Numero de deflectores

Nb=-—1

Y ¢s es la relacion entre la viscosidad del fluido por la carcasa y la viscosidad de la capa de
condensado que se forma alrededor del tubo a la temperatura de la pared. Hay que considerar
que en la pared el fluido esta condensado mientras que el fluido de trabajo se considera en

estado de vapor.

Ecuacidén 3-178 Relacién de viscosidades.

- (1)
s =

Los datos de estos valores se calculan con tablas [21]

0,14

Con estos datos se puede calcular la caida de presion:
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12,37
0,576—0,19 In(185960,6) 2, (2427
e * 47 564 * ( 145 1+ 1) * 2,90

9,64 x 10-6\"**
T0,000773 )

Aps =
2%0,0528 x0,0377 * (

Aps = 4860765,83 Pa

El resultado es una caida de 4860,77 kPa o 48,608 bar. Es muchisimo mas de lo que se tomé
como un valor aceptable (0,08 bar). Asi que se prueba el segundo método para calcular la caida

de presion.

3.3.9.2 Método de Bell-Delaware:

El método de Bell-Delaware cuenta con varias versiones. La que se usara en adelante se extrae
de [39] para intercambiadores de carcasa y tubo con cuerpo tipo E y tubos no aleteados. Esta

version se basa en el método de Taborek.

El método Delaware también permite calcular el factor de conveccion de los fluidos. Sin
embargo, como ya han sido calculados, aunque con otro método, se mantendréan esos valores

y se calculara solo la caida de presion.

Hay que tener en cuenta, que cuando se trata de un condensador de vapor a liquido,hay que
realizar una correccion en la caida de presién para tener en cuenta que el fluido es una mezcla

bifasica. Existe una aproximacion a partir de la caida de presion total [39]:

Ecuacion 3-179. Caida de presion en una mezcla bifésica.

APr = 62V0 * (Apf)vo
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Donde @2, es el multiplicador promedio para dos fases y (APf)yg, €s la caida de presion
calculada. Para condensacion en la carcasa con vapor saturado, Bell y Mueller presentaron un
grafico para el multiplicador para dos fases, @%},,, como una funcién del titulo del vapor a la

salida, Xe:

Ecuacion 3-180 Multiplicador promedio para dos fases.

?%y0 =0,33+0,22xXe + 0,61 *Xe? (0 < Xe < 0,95)

De esa ecuacion se observa que cuando la condensacion es completa y el titulo de vapor a la
salida es 0. El multiplicador sera 0,33. Por tanto la caida de presién es un tercio de la supuesta

para un fluido monofésico como vapor saturado.

El método de Bell Delaware divide las pérdidas de presion en 3 secciones: Pérdidas en
deflectores (a), en las ventanas de los deflectores (b) y en las entradas y salidas del condensador

(c). Las pérdidas de cargas totales seran la suma de todas ellas.

AP; = AP, + AP,, + AP,

\
NN
W\

Goutl 2l

llustracién 3-39. Secciones dentro del condensador: a) Entre deflectores. b) Ventanas. C)

Entrada y salida.
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Cada ecuacién de pérdidas se calcula a partir de la pérdida ideal multiplicada por un factor
corrector debido a fugas a través de los deflectores. Por tanto, se calculan las pérdidas de carga
ideales para cada parte del condensador y luego son multiplicadas por los factores de
correccion. Las perdidas de carga y los factores dependen del area de paso del fluido en el
condensador Y la distancia entre los distintos elementos (tubos, deflectores, pared interior de la
carcasa).

Las ecuaciones de las pérdidas de presion ideales son las siguientes:

Ecuacion 3-181 Caida de presion ideal

2 * figea * NC * G2
p*0

APjgeal =

Ecuacién 3-182 Caida de presion ideal en ventana.

(2+ 0,6 * N,) * m?
2 x p*Sm * Sw

APw, ideal =

Las presiones las definitivas serian:

Ecuacion 3-183 Caida de presion: Entre deflectores

AP; = (nb — 1) * AP,4eq * Rl x Rb

Ecuacion 3-184 Caida de presion: Ventana

APW = nb * APw,ideal x Rl

Ecuacion 3-185 Caida de presion: Entrada/Salida.

Ncw
Ape =2 % Apideal * (1 +

Rs % Rb
o) R
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Los valores Smy Sw hacen referencia al area que atraviesa el fluido a su paso a través del
banco de tubos y por las ventanas de los deflectores. “f” es el coeficiente de friccion que puede
calcularse bien mediante tablas o mediante ecuacién y varia con el valor del nimero de
Reynolds. Nc y Ncw son el numero de tubos que atraviesa el fluido a su paso entre los

deflectores y por la ventana de los deflectores, respectivamente.

Ecuacion 3-1867 Numero de tubos entre deflectores.

_ Ds(1 - 2Bc)
=TT

Ecuacion 3-187 Numero de tubos en ventana.

— * ) ——
cw , C

Antes de calcular estos valores es necesario conocer ciertas condiciones del condensador
(Longitud, diametro, didametro de tubos, espaciado entre tubos, corte de los deflectores,
distancia entre deflectores, distancia tubo-deflector, distancia carcasa-tubo y disposicion de los
tubos) que permitiran calcular el area que atraviesa el fluido y las fugas que hay dentro del
equipo. Con estas areas se calcularan los factores de correccion que se multiplicaran a la caida

de presion ideal.

La distancia carcasa-tubo es el valor X calculado en la seccion 3.3.7 y es 0,073 metros. La
distancia entre el banco de tubos y los deflectores depende del tamafio de los tubos y la distancia

entre deflectores [39]:
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——
§—|m| flow

[ustracion 3-40. Fugas a través del hueco tubo-deflector. [40]

e Si el diametro de los tubos es superior a 1,25 pulgadas (31,75 mm), la distancia es
0,4 mm.

e Siesigual o menory el espacio entre deflectores es inferior a 3 pies (0,9144 metros)
es 0,4 mm.

e Sino,es0,2 mm.

El margen entre el deflector y la carcasa es el resultado de la siguiente ecuacion:

dsb(mm) = 0,8 + 0,002 « Ds (mm) Ecuacién 3-188 Distancia carcasa

—deflector

Baffle Shell

llustracion 3-41. Representacion del espacio Deflector-Carcasa [39]
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Por tanto los valores serian: dtb=0,0004 m; dsb= 0,0062 m.

Una vez se calculan o suponen estos parametros, se procede a calcular la superficie que
atraviesa el fluido. Hay 5 tipos de areas a tener en cuenta. Para facilitar la lectura, cada uno de

los célculos de las areas ird acompafiado de una imagen que facilite su comprension.

1. Area que recorre el fluido a través del banco de tubos. (Sm)

Penetration
Areo

llustracion 3-42. Movimientos del fluido a través del banco de tubos cuando existen
tiras aislantes para evitar el movimiento en el espacio entre los tubos la carcasa. [39]

Ecuacién 3-189 Area S,,

(Dotl - Do)

Sm=B=* [(Ds - Dotl) + PT

*(PT_DO)

2. Area de fugas: Tubo-Deflector. (Stb)
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————————————r ———— ————
- / ———
Y g
\

EI&O' flow

llustracion 3-40. Fugas a través del hueco tubo-deflector. [40]

Ecuacién 3-190 Area Si: Tubo-Deflector:

Sip =0,5%mxd, * 6y *n, x(1+F.) Sidth<<Do

3. Area de fugas: Deflector-Carcasa. (Ssb):

A A ALTALALALALAALAA AR ERRRRY

\
N

./T'
g

[lustracion 3-43 Fugas a traves del hueco Deflector-Carcasa. [40]

Ecuacién 3-191 Area Ss,: Deflector-Carcasa
Ssp = Dg * 65 * (T — 0,5 * O45) Sidsp << do
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Gross window area

Shell

Baffle

llustracion 3-44 Angulo formado por el corte del deflector [39]

4. Area de fugas: Banco de tubos-Carcasa. (Sp):

\  Baffle

‘7 Cut

|

(Bypass lane)

— — Dy - — -

(Inside shell diameter)

llustracién 3-45 Diametros y distancias dentro del condensador

Ecuacién 3-192 Area Sy,: Tubos — Carcasa

Sp =B * (Ds - Dotl)

D128°
T 75|  ° 700

Ill. Anexos
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5. Area que recorre el fluido en los cortes de los deflectores. (Sw):

Sw = (Area corte deflector — Area de los tubos)

Ecuacién 3-193 Area de las ventanas.

D? ) T *d?
Sw= ?*(Gds_'gln(eds)) — [n * Fy * 4

Los angulos 0gs y Oc varian con el corte del deflector y el diametro del condensador:

Ecuacién 3-194 Angulo 6 4.

B4 =2 *+cos (1 —2=B,)

Ecuacién 3-195 Angulo 6,.

6 -z*cos—lle*“‘z*Bc)]
ctl —

D ctl

Con este ultimo valor se obtiene Fc y Fw, que representan la fraccion de tubos que el flujo
recorre en los cortes de los deflectores (Fw) o que el flujo cruza perpendicularmente entre los

deflectores (Fc).

Ecuacion 3-196. Fraccion de tubos en ventana.

Fw = T * (Ocep — Sin(Bcrp))
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Ecuacion 3-197. Fraccion de tubos entre deflectores.

82

I1l. Anexos

FE.=1—-2%E,
Nombre Simbolo|  Valor Unidad
Longitud L 12,37 metros
Diametro tubos Do 0,0381 Metros
NUmero de deflectores nb 7 -
Diémetro exterior Ds 2,9 Metros
Distancia entre deflectores B 1,45 Metros
Distancia entre tubos Pt 0,0476 Metros
Pitch Ratio PR 1,25 -
Corte deflector Bc 0,25 -
Distancia tubos-deflector dtb 0,0004 Metros
Distancia deflector-carcasa| dsh 0,0066 Metros
Distancia tubos-carcasa X 0,0735 Metros
Reynolds Re 1,58E+05 -

Tabla 73 Datos del condensador. Fuente: elaboracion propia.
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Nombre Simbolo| Valor Unidad
Angulo deflector-carcasa 0ds 2,094| Rad
Angulo deflector-tubos Octl 2,015/ Rad

Fraccion de tubos cruzados -

por el flujo entre deflectores Fc 0,646

Fraccion de tubos en los -

cortes de los deflectores Fw 0,177
Area a través banco de tubos Sm 1,001 m?
Area entre tubo y deflector Sth 0,091 m?
Area entre deflectores Sb 0214 m?
Area corte de los deflectores Sw 0,827 m?
Area entre deflector y m?

carcasa Ssb 0,040

Tabla 74 Areas y angulos. Fuente: elaboracion propia.

Los factores de correccion para las fugas del fugo a través de los huecos entre elementos. El

primer factor es RL y representa la fuga del fluido en el espacio entre los tubos y el deflector:

Imagen 3-43. Fugas a través del hueco tubo-
deflector.

Ideal fiow
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Ecuacion 3-198. Factor de correccion RL.

RL = e—1,33*(1+rs)*(rl)p

Ecuacién 3-199.Variable p.

p=08—-015%(1+7rs)

El rango practico de RL va de 0,1 a 1,0. Los valores tipicos estan entre 0,4 y 0,6.

zzzzzzzzzzzzzzzzzzzzzzz
K— [] Leakage fiow I —

f{ /U

11

- 1

’

11

114

™ 9

V. |1

1 1

[

- 9

, W 1

P 1

’

’

| .

= 1

i ’

! L1

’

N Ideal flow

llustracién 3-46 Fugas a través del hueco Deflector-Carcasa.

El segundo es RB y representa las fugas entre el deflector y la carcasa.

Ecuacion 3-200. Factor de correccion RB.

RB = e[‘”(%)*(l‘m)]

- Si lss > 0,5 - RB=1
- SiRe>100 > Cr=3,7
- SiRe< 100> Cr=4,5
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El rango préactico de RB va de 0,3 a 1,0. Los valores tipicos se encuentran entre 0,4 y 0,7.

Cuanto mayor sea el nimero de cintas aislantes, mayor sera el valor de RB.

Los valores rs y r; son una relacion de areas, mientras rss es un valor que depende del nimero
de pares de tiras aislantes para evitar las fugas entre deflectores y carcasa. En este condensador
se va a optar por un valor de Nss igual a cero.

Penetration

[lustracion 3-47 Movimientos del fluido a través de la carcasa si existen tiras aislantes

Ecuacion 3-201 Relacion de areas: rl

i Ssp + Stp
=20
Sm
Ecuacion 3-202 Relacion de areas: rs
r = Ssb
* Sep + S
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Ecuacion 3-203 Relacion entre tiras aislantes y tubos entre deflectores.

(Nss es el nimero de pares de tiras aislantes, “sealing strips”, alrededor de los tubos en los

deflectores. En este caso se van a suponer que no hay, asi que Nss=0.)

Iss 0

rs 0,3064
g 0,1307
p 0,6040
RL 0,6015
Re 0,4541

Tabla 75. Resultados: Relaciones de areas y factores de correccion. Fuente: elaboracion propia.

Con las areas y los factores de correccion calculados se procede a obtener New, N¢, G y f

utilizando las ecuaciones: [39].

Ecuacion 3-204 Factor de friccion

)

PT

do

f=blx * (Re)b?
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Ecuacion 3-205 exponente b para el calculo de f
b= b3
140,14 * (Re)b*
G *Do
Re =
Layout Revnolds @ @ 1y iy by b by by
angle number
30° 10°-10 0321 -0388 1450 0519 0372 -0123 7.00 0.500
108-10° 0321 —0.388 0.486 —0.152
10°-107 0593 0477 4.570 —0.476
10--10 1360 —0.657 45100  —0.973
<10 1.400  —0.667 48.000 —1.000
45° 10°-104 0370 —-039 1930 0500 0303 —=0.126 659 0520
104-10° 0370 —0.394 0.333 —0.136
10°-10- 0730 —0.500 3.500 —0.476
10°-10  0.498 —0.656 26.200  —0.913
<10 1.550  —=0.667 32.000 —1.000
90 10°-10% 0370 —-0395 1187 0370 0.391 —0.148 630 0378
100-108F 0,107 —0.266 0.0815 40.022
10°-10°  0.408 —0.460 6.0900 —0.602
10°-10 0.900 —0.631 32,1000 —0.963
10 0.970 —0.667 35.0000 —=1.000

Tabla 76 Valores al-a4 y b1-b4 en funcion de la disposicion de los tubos [39]

G 39,97
Re 1,58*10°
b 0,4527
f 0,06839
Nc 30,4462

New 12,178

Tabla 77 Datos para calcular la caida de presion. Fuente: elaboracion propia.
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Con estos valores se calculan las caidas de presion ideales, las reales de cada seccion y la

final:
APideal Presion ideal 2,10*10° Pa
APigealw Presion ideal ventana 9,00*10° Pa
APc Presion central 4,02*10° Pa
APw Presion en ventanas 4,33*10* Pa
APe Presion entrante y saliente del deflector 2,67*10° Pa
AProtal Sumatorio de Presiones 7,12*10° Pa
APinal Presion final (0,33* APiotar) 2,37*10° Pa

Tabla 78 Caidas de presiones parciales y total. Fuente: elaboracion propia.
Se observa que la caida de presion final es de 2,37 bar. Esta presion (aunque menor que la

calculada mediante el método de Kern) es muy superior a la caida de presion supuesta. Asi que
siguiendo las instrucciones de la tabla 2-22, habra que cambiar los valores seleccionados.
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e N\

) ] Seleccionar : d,, espesor de tubos,

Propiedades de los fluidos de PR, material de los tubos,
trabajo: h, m, T, etc. disposicién de los tubos, tipo de
condensador, velocidad de fluido
frio.
- J
4 )

Se calcula con h: ~ ™\

Numero de tubos, longitud de
los tubos, area de transferencia,
N2 tubos equivalentes, didmetro Se supone un valor inicial de h

de condensador, h',, y las °
pérdidas en el condensador.

\- /

Se repiten los calculos con h', y realiza
un proceso iterativo hasta obtener un
h, final.

éSon los resultados aceptables?

Si. Resultado final.

. S/

¥

No. Cambiar los valores
seleccionados en el segundo paso

y repetir el proceso.
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3.3.10 Caida de presion en el fluido refrigerante:

Si el célculo de la caida de presion hubiese dado una caida adecuada, habria que asegurarse
que la potencia consumida en el bombeo del agua de refrigeracion no es excesivamente alta.

Las pérdidas de carga en el fluido refrigerante se calculan con [21]:

llustracién 3-48. Caida de presion dentro de los tubos.

L * Np p *V?

+ 4Np) *

AP = (4% f * '

4

Donde Np es el nimero de pasos por carcasa y f es el coeficiente de friccion calculado en el

apartado 3.3.3 con la ecuacion de Petukhov. [26]

2

)

2

El valor de AP es 159,55 kPa. Para saber a cuédnto equivale en unidades de potencia
multiplicamos ese valor por el caudal volumétrico de combustible y lo dividimos entre el

rendimiento isoentrépico de la bomba:

AP m

* —
Nbomba P

Whombeo =

La potencia consumida por la bomba finalmente es de 791 kW. Es una potencia considerable.
Si este fuera el resultado final, seria interesante variar alguna propiedad del refrigerante como
el diametro de tubos o la velocidad para reducir las pérdidas y por tanto la potencia necesaria

para bombear el fluido.
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3.3.11 Grupos de graficas calculados para AP = 0,08 bar:

Il. Anexos

Grupo de graficas en funcion de varias variables. Las condiciones se indican en la memoria,

apartado 2.10.3.

3.3.11.1 Variable: Velocidad en el interior de los tubos.

Caida de presidn vs Velocidad
8,00E+6

= :|=Llinea = —@— Triangulo Linea Delaware
7,00E+6

5,00E+6
4,00E+6
3,00E+6
2,00E+6

1,00E+6

Caida de Presion célculo de Kern [Pa]

. — ¢ e ¢ e ¢ em—

0,00E+0

6,00E+6 f_’

1,40E+5

are

1,20E+5

1,00E+5

8,00E+4

6,00E+4

4,00E+4

2,00E+4

0,00E+0

2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40

Velocidad fluido interior [m/s]

Gréfica 55. Caida de presion vs velocidad en el interior de los tubos.
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Factor de conveccidon vs Velocidad

9.500
e=@== Conveccion externa Triangulo e CONveccion Externa Linea
¥ :
é 9.000 WW
-

E - -
c - T
'© 8.500 -
(6] -
Q -
q>-’ W
c - -
o 8.000 -
o -
(] -
ke
2 7.500
(8]
m©
[N

7.000

1,95 2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40 2,45

Velocidad fluido interior [m/s]

Grafica 56. Factores de conveccién vs velocidad en el interior de los tubos.

. Longitud vs Velocidad

14 e=@==| ongitud Linea  e=m==|ongitud Triangul

13
12
11

10

Longitud de los tubos (m)

2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40
Velocidad fluido interior [m/s]

Gréfica 57. Longitud de los tubos vs velocidad en el interior de los tubos.
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. Area exterior vs Velocidad fluido interior

3.900 Area exterior linea  —@=Area exterior Triangulo

3.875
3.850
3.825
3.800
3.775

Area exterior (m?)

3.750
3.725

3.700
2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40
Velocidad fluido interior [m/s]

Grafica 58. Area exterior de los tubos vs velocidad en el interior de los tubos.

Diametro de carcasa minimo vs velocidad

—@— Diametro Carcasa Linea e« Diametro Carcasa Triangulo
3,40

3,20
3,00

2,80

2,60

2,40
2,20

2,00
2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40

Diametro de la carcasa exterior [m]

Velocidad fluido interior [m/s]

Gréfica 59. Diametro de carcasa minimo vs velocidad en el interior de los tubos.
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Numero de tubos vs Velocidad
2.600

2.500
2.400
2.300

2.200

Numero de tubos

2.100

2.000
2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40 2,45

Velocidad fluido interior [m/s]

Gréfica 60. NUumero total de tubos vs velocidad en el interior de los tubos.

Numero de tubos equivalente vs Velocidad

—@— NUmero de tubos equivalente Linea — NUmero de tubos equivalente Tridngulo
44
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40 \/H
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> H/
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36
1,95 2,00 2,05 2,10 2,15 2,20 2,25 2,30 2,35 2,40 2,45
Velocidad fluido interior [m/s]

Numero de tubos equivalentes

Gréafica 61. Numero de tubos equivalente vs velocidad en el interior de los tubos.
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3.3.11.2 Variable: Diametro del condensador.
Factor de Conveccion vs Didmetro condensador
8.700
=
2 8.500
£ ===
~
E8-300 —r—ar—a— ar—ar—a—ar— —a—a—a—a —a—a—
C
©
S 8.100
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L
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Diametro condensador [m]
Grafica 62. Factores de conveccion vs diametro del condensador.
Presion vs Diametro condensador
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Gréfica 63. Caida de presion vs diametro del condensador.
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Longitud [m]

Area exterior [m~2]
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Gréfica 64. Longitud de los tubos vs didametro del condensador.
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Grafica 65. Area exterior de los tubos vs didmetro del condensador.
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Numero de tubos equivalente vs Didmetro condensador
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Gréafica 66. Numero de tubos equivalente vs diametro del condensador.

3.3.11.3 Variable: PR (Relacién entre la distancia entre tubos y su diAmetro exterior).
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Caida de presion segun Kern [bar]
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Ill. Anexos
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Grafica 68 Factores de conveccién vs PR.
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Gréafica 69 Caida de presion vs PR.
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Grafica 70 Longitud vs PR.
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Grafica 71 Area exterior de los tubos vs PR.

3.3.11.4 Variable: Diametro exterior de los tubos.
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Grafica 72 Diametro minimo admisible vs diametro exterior de los tubos.
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Gréfica 73 Longitud de los tubos vs diametro exterior de los tubos.
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Gréfica 74 Factores de conveccién vs didmetro exterior de los tubos.
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Grafica 75 Area exterior de los tubos vs diametro exterior de los tubos.
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Gréafica 76 Caida de presion vs diametro exterior de los tubos.
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Gréafica 77 NUmero de tubos equivalente vs diametro exterior de los tubos.
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Grafica 78 NUmero total de tubos vs didmetro exterior de los tubos.
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