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Introduccion

La Central Eléctrica 9 de Julio se encuentra ubicada en las cercanias del Puerto de
la ciudad de Mar del Plata. La potencia instalada de esta central es de 177 [MW], y su
Parque Gerf¥rador esta compuesto por 6 unidades Turbogas a ciclo abierto y 2 unidades
Turbovapor que funcionan con Gas Natural durante la mayor parte del afio (excepto el
mes de julio, por escasez de Gas Natural), pudiendo también utilizar como combustibles
alternativos Gas Oil y Fuel Oil.

En la actualidad, dichas turbinas de gas funcionan todo el dia, dependiendo de Ia
potencia requerida por el despacho, vertiéndose sus gases de escape al aire sin ningtin
aprovechamiento, es decir, son turbinas de gas a ciclo abierto.

Por otra parte, las turbinas de vapor se encuentran obsoletas por tener un mal
rendimiento, lo que las hace no despachables por ser de elevado consumo de
combustible (consumo especifico alto), ademas de tener calderas convencionales con
problemas en sus cafierias de sobrepresion, siendo necesaria una importante
reparacion o reemplazo.

Teniendo en cuenta los dos aspectos antes mencionados (liberacion sin
aprovechamiento de gases de las turbinas de gas y calderas deterioradas en el ciclo
vapor), se pretende en este trabajo analizar la viabilidad del reemplazo de una caldera
convencional de una maquina de vapor de 29 MW por otra de recuperacidon que
permita la implementacién de un ciclo combinado con una o mas turbinas de gas de
similar potencia.
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Capitulo 1. Ciclos de Vapor y de Gas

En este capitulo se analizaran los ciclos de potencia de vapor y gas, los cuales son
los presentes en la generacidn eléctrica de la Central 9 de Julio de la ciudad de Mar del
Plata. Se presentaran los ciclos basicos, y también las mejoras que se han introducido
en estos ciclos para alcanzar mayores eficiencias térmicas.

1.1 Ciclo de vapor

La constante demanda de eficiencias térmicas mas altas ha producido algunas
modificaciones en el ciclo basico de potencia de vapor. A continuacioén, se estudiaran en
particular, cada una de las mejoras que se han introducido en los ciclos de vapor.

1.1.1 Ciclo ideal de vapor

El vapor de agua es el fluido de trabajo mas comunmente usado en ciclos de
potencia de vapor debido a sus muchas y atractivas caracteristicas, como bajo costo,
disponibilidad y alta entalpia de vaporizacién, aunque conceptualmente no es el unicoy
podria emplearse otros fluidos tales como mercurio o fluidos organicos.

El ciclo de Rankine ideal no incluye ninguna irreversibilidad y esta compuesto
basicamente de las siguientes 4 etapas:

e1-2 Compresion isentropica en la bomba

©2-3 Adicidn de calor a presion constante en la caldera

e 3-4 Expansidn isentrépica en la turbina de vapor

e4-1 Condensacidn del fluido a presion constante en el condensador

Yentrada

p— Caldera

©]

Wiurbina,salida

Turbina IC:

@

Whomba,cntrada

CC Bomba

@ Condensador

*‘f\'alni.n

Figura 1.1 £/ ciclo Rankine ideal simple
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El agua, en el estado 1, entra a la bomba como liquido saturado y se comprime
isentropicamente hasta la presién de operacion de la caldera de vapor. La temperatura
del agua se eleva un poco durante este proceso de compresion debido a una ligera
disminucién en el volumen especifico del agua.

El agua ingresa a la caldera, en el estado 2, como liquido comprimido y sale, en el
estado 3, como vapor sobrecalentado. La caldera es basicamente un gran
intercambiador de calor, donde el calor que se origina de los gases de la combustién, es
transferido al agua esencialmente a presion constante.

El vapor sobrecalentado, en el estado 3, entra a la turbina de vapor donde se
expande isentrépicamente y produce el trabajo al hacer girar el eje conectado al
generador eléctrico. La presién y temperatura del vapor disminuyen en ese proceso
hasta los valores del estado 4, donde el vapor ingresa al condensador. En este ultimo
estado el vapor es por lo general vapor hiumedo con una alta calidad. El vapor, luego se
condensa a presién constante en el condensador, el cual es un gran intercambiador,
evacuando el calor hacia un medio de enfriamiento como agua proveniente de un lago,
un rio o el mar. Finalmente el vapor que sale del condensador como liquido saturado,
estado 1, ingresa a la bomba completando el ciclo cerrado.

La figura 1.2 muestra el ciclo termodindmico en el plano T-s descripto
anteriormente:

T4

3

Wiurbina.salida

——— ——
o’ 4
qsalida

Whomba.entrada

Figura 1.2 Diagrama T-s del ciclo Rankine ideal simple
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1.1.2 Andlisis energético del ciclo Rankine ideal

Bdsicamente el drea bajo la curva del proceso 2-3 representa el calor transferido
hacia el agua en la caldera y el area bajo la curva del proceso 4-1 representa el calor
rechazado en el condensador. La diferencia entre estas dos, el drea encerrada por el
ciclo, es el trabajo neto producido por el ciclo.

Por lo general, los cambios en la energia cinética y potencial del vapor son
pequefios en relacion con los términos de trabajo y transferencia de calor. Entonces
llamando Qs al calor comunicado y Q. al calor cedido:

Qqa = Qz-3=h3—h, (1.1)
Qc=-Q4-1=hy—hy (1.2)

El rendimiento térmico del ciclo es:

Qa—0Qc _ (hs3—hy) = (ha —hy) _ (hg —hy) — (hy — hp)

T 0 (R (hs — hy)
_ Wiz + Woy (1.3)
(hs — hy)
WT =] WB
- —_ 1.4
Ne 0. (1.4)
Siendo, Wr: trabajo desarrollado en la turbina

Ws: trabajo realizado en la bomba

Qc: calor comunicado, o calor que se entrega en la caldera

Desviacion del ciclo de vapor real respecto al ideal

El ciclo de vapor real difiere del ciclo de Rankine ideal como se ve en la figura 1.2,
debido a las irreversibilidades en distintos componentes. La friccion del fluido y las
pérdidas de calor hacia los alrededores son las fuentes mas comunes de
irreversibilidades.

La friccion del fluido produce caidas de presion en la caldera, el condensador y las
tuberias entre los diversos componentes. Como resultado, el vapor sale de la caldera a
menor presion. A su vez, la presion en la entrada de la turbina es menor que a la salida
de la caldera debido a la caida de presion en los conductos. Por lo general, la caida de
presiéon en el condensador es muy pequefia. Para compensar todas estas caidas de
presion, el agua debe bombearse a una presion mas alta que la del ciclo ideal, esto
requiere una bomba mas grande y por ende, un mayor consumo de ésta.
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La pérdida de calor hacia los alrededores es originada por la transferencia de calor
a través de los distintos componentes al medio que los rodea. Para mantener el trabajo
neto generado, es necesario transferir mas calor en la caldera hacia el vapor, para
compensar estas pérdidas.

Th
CICLO IDEAL

Irreversibilidad _
Caida de presion

en la bomba
en la caldera
23
b // \‘ Irreversibilidad
. "_“/"‘ 1yla turbina
2 \
CICLO REAL \
______ »4

|
/ Caida de presion
en el condensador

-

§

Figura 1.3 Ciclo real del ciclo de potencia del vapor

Las irreversibilidades que ocurren dentro de la bomba y en la turbina son
especialmente importantes. Como consecuencia de estas irreversibilidades la bomba
requerird hacer mas trabajo y la turbina tendra un menor trabajo de salida. Las
condiciones ideales se darian cuando el fluido a través de estos componentes es
isentrépico. La desviacion entre los parametros ideales y los reales, puede ser tenido en
cuenta con la eficiencia isentrépica, definida como sigue:

Ws th - hl

== = 1.5
L Wqg hae—hy (1.5)
Wq ha G h4a

" T R .
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T

Figura 1.4 Efecto de las irreversibilidades

Donde los estados 2a y 4a, son los estados reales a la salida de la bomba y la
turbina respectivamente, y los estados 2s y 4s son los estados correspondientes para el
caso isentropico.

Incremento de la eficiencia del ciclo Rankine

Las centrales eléctricas a vapor son responsables de producir una parte muy
importante de la energia eléctrica del mundo, por esto, pequefios incrementos en la
eficiencia térmica pueden originar grandes ahorros en los consumos de combustible.
Entonces, es valido cualquier esfuerzo para mejorar la eficiencia del ciclo con que operan
las centrales eléctricas de vapor.

La idea basica que hay detras de todas las modificaciones para aumentar la
eficiencia térmica del ciclo es la misma: incrementar la temperatura promedio a la que
el calor es cedido al fluido en la caldera, o disminuir la temperatura promedio a la que el
calor es rechazado del fluido en el condensador. Esto quiere decir, la temperatura
promedio debe ser lo mas alta posible durante la adicién de calor, y lo mas baja posible
durante el rechazo del mismo. A continuacién, se enuncian las distintas maneras de
lograr el aumento de eficiencia térmica del ciclo de vapor.

1.1.3 Reduccién de la presién del condensador

El agua existe como vapor humedo en el condensador a |la temperatura de
saturacion correspondiente a la presion dentro del condensador. Entonces, una
reduccién de la presiéon de operaciéon en el condensador reduce la temperatura del
vapor, y por lo tanto la temperatura a la cual el calor es rechazado.
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Ts

Q'h

9>

I &
/ Incremento en Wpeto

Figura 1.5 Efecto de la reduccion de la presion del condensador

5

El efecto de la reduccidn de |a presion del condensador en la eficiencia del ciclo de
vapor se ilustra en el diagrama T-s de la figura 1.5. Para observar el cambio, se mantiene
el estado a la entrada de la turbina. El drea sombreada representa el incremento en la
salida neta de trabajo debido a la reduccién de la presion en el condensador desde P4
hasta P’4. Los requerimientos de calor de entrada también aumentan (ilustrados por el
area bajo la curva 2'-2), pero este incremento es muy pequefio. Por esto, el efecto total
de reducir la presién en el condensador origina un incremento en la eficiencia térmica
del ciclo.

Para aprovechar el aumento de eficiencia a bajas presiones, los condensadores de
las centrales eléctricas de vapor suelen operar muy por debajo de la presién
atmosférica. Esto no representa un problema mayor porque los ciclos de potencia de

vapor operan en un circuito cerrado. No obstante, hay un limite inferior para la presion
del condensador, la presién no puede ser menor a la presion de saturacion
correspondiente a la temperatura del medio de enfriamiento.

No obstante, la reduccién de la presién del condensador tiene efectos colaterales.
Por un lado crea la posibilidad de generar filtraciones de aire dentro del condensador; y
mas importante aun, incrementa el contenido de humedad del vapor en las etapas
finales de la turbina, como puede verse en el diagrama anterior, el contenido de
humedad del estado 4" es mayor al del estado 4. Para evitar la rdpida erosion de los
alabes de la turbina y no empeorar el rendimiento de la misma, la humedad maxima del
vapor al final de la expansién en la turbina no debe exceder del 10 al 12 %. Sin embargo,
este problema se puede corregir con el sobrecalentamiento del vapor como veremos
mas adelante.
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1.1.4 Sobrecalentamiento del vapor a altas temperaturas

La temperatura promedio a la que el calor es transferido hacia el vapor puede ser
incrementada sin aumentar la presion de la caldera, gracias al sobrecalentamiento del
vapor a altas temperaturas. El efecto del sobrecalentamiento en el desempefio de los
ciclos de potencia se ilustra en el diagrama T-s de la figura 1.6. El drea sombreada en
este diagrama representa el incremento del trabajo neto, como resultado del mayor
salto entalpico en la expansiéon 3°-4", mientras que el drea total bajo la curva del proceso
3-3" representa el aumento en la entrada de calor. De este modo, tanto el trabajo neto
como la entrada de calor aumentan como resultado del sobrecalentamiento del vapor
a una temperatura mas alta. Sin embargo, el efecto total es un incremento en la
eficiencia térmica, porque aumenta la temperatura promedio a la cual se le afiade calor
al fluido.

TA
Incremento en w .,

Figura 1.6 Sobrecalentamiento del vapor

Como se habia mencionado anteriormente, el sobrecalentamiento del vapor tiene
otro efecto muy conveniente: disminuye el contenido de humedad del vapor a la salida
de la turbina, que equivale a decir, que también lo disminuye en las Ultimas etapas de
ésta, logrando evitar los inconvenientes antes mencionados.

No obstante, la temperatura a la que el vapor se sobrecalienta estd limitada
debido a consideraciones metallrgicas. En la actualidad la temperatura de vapor mas
alta permisible en la entrada de la turbina es de aproximadamente 620 2C. Cualquier
incremento de este valor depende de la evolucion de los materiales actuales.

10
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1.1.5 Incremento de |a presion de la caldera

Otra manera de incrementar la temperatura promedio durante el proceso de
adicién de calor es aumentar la presién de operaciéon de la caldera, lo cual eleva
automaticamente la temperatura a la que sucede la ebullicién. Esto a su vez eleva la
temperatura promedio a la cual se transfiere calor al vapor y de ese modo aumenta la
eficiencia térmica del ciclo.

El efecto de aumentar la presidn de la caldera en el desempefio del ciclo de
potencia de vapor se ilustra en el diagrama T-s de la figura 1.7.

Ta
Incremento 3 3
1\ '— —_— — »
en “[}L"Ill ?I'I‘i.l\.
Disminucion
€N Wneto
A & 4 \
- - ~ _ -

Figura 1.7 Incremento de presion en la caldera

Se observa que para una temperatura fija de entrada a la turbina, el ciclo se corre
a la izquierda y aumenta el contenido de humedad del vapor en |a salida de |a turbina.
Sin embargo, este efecto colateral indeseable puede corregirse al recalentar el vapor,
como se analizara seguidamente.

1.1.6 Ciclo de Rankine con recalentamiento

Como se mencioné anteriormente, el aumento de presion en la caldera
incrementa la eficiencia térmica del ciclo Rankine, pero también aumenta el contenido
de humedad del vapor en las Gltimas etapas de expansion en la turbina hasta niveles
inaceptables. Entonces, habra que evaluar una alternativa que aproveche el mayor
rendimiento con presiones mas altas en la caldera y no tenga un gran contenido de
humedad en las Ultimas etapas de la turbina.

Se deben evaluar dos posibilidades:

1. Sobrecalentar el vapor a temperaturas muy altas antes de que entre a la turbina.
Esta seria una solucidon deseable, ya que la temperatura promedio a la que se
afiade calor también se incrementaria, lo cual aumentaria la eficiencia térmica del

11
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ciclo. Sin embargo, no es la mejor solucién, ya que deberiamos elevar la
temperatura del vapor hasta niveles metalurgicamente inseguros.

2. Expandir el vapor en la turbina en dos etapas y recalentarlo entra ellas. Es decir,

modificar el ciclo Rankine ideal simple con un proceso de recalentamiento. El

recalentamiento es una solucidn practica al problema de humedad excesiva en las

turbinas y es cominmente utilizado en las modernas centrales eléctricas de vapor.

El diagrama T-s del ciclo Rankine ideal con recalentamiento se ilustra en la figura
1.8.

ecalentaimiento
Tiebini dé Recalentamientc

alta presion

Turbina
de baja
presion

»a
“ 7 <

Figura 1.8 E/ ciclo de Rankine ideal con recalentamiento

Como se puede observar, en la primera expansion (turbina de alta presion) el
vapor se expande isentrépicamente hasta una presién intermedia y regresa a la caldera
donde se recalienta a presion constante, en general, hasta la temperatura de entrada a
e la turbina de alta presién. Luego, el vapor se expande isentrépicamente en la segunda

etapa (turbina de baja presién) hasta la presion del condensador. De modo que la
entrada total de calor y la salida total de trabajo de la turbina de un ciclo con
recalentamiento sera:

Qentrada = Qpriman'o + Qrecalentamiento = (hs — hy) + (hS — Ha) (1.7)
Yy
Turbinasyge = Turbinasp + Turbinage = (hz — hy) + (hs — hg) (1.8)

La incorporacién de un recalentamiento simple en una central eléctrica moderna
mejora la eficiencia del ciclo en 4 0 5 %, ya que se aumenta la temperatura promedio a
la cual se le transfiere calor al vapor.

La temperatura promedio durante el proceso de recalentamiento puede
incrementarse aumentando el nimero de etapas de expansién y recalentamiento.

12
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Cuando se hace esto, los procesos de expansion y recalentamiento se acercan a un
proceso isotérmico a la temperatura maxima, como se muestra en la figura 1.9.

-
.

pmm_rcgalc ntamicnio

N

: 7 <

L

Figura 1.9 Sucesivos procesos de recalentamiento

Sin embargo, aumentar a mas de dos etapas de recalentamiento no es practico. El
mejoramiento tedrico en la eficiencia debido al segundo recalentamiento es cercano a
la mitad del mejoramiento debido a un solo recalentamiento. Si la presion de entrada
en la turbina no es lo suficientemente alta, el doble recalentamiento resulta en un
escape sobrecalentado. Esto es indeseable porque causaria que la temperatura

promedio para el rechazo de calor aumente y de esta manera la eficiencia del ciclo
disminuya. Por esta razén, mas de un recalentamiento genera mds dificultades
econdmicas y practicas que aumentos en la eficiencia del ciclo térmico.

Las temperaturas de recalentamiento son muy cercanas o iguales a la temperatura
de entrada a la turbina. La presién de recalentamiento 6ptima se acerca a un cuarto de
la presién maxima del ciclo.

La figura 1.10 muestra un esquema simplificado del proceso de recalentamiento.

13
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Turbina . fﬁ\
-y de alta Turblpa i
Caldera |Recalen- e de baja
tamiento 4 L Presion presion U
Py = Ps = Pecalentamicnto
4]

5

Condensador

[ % ]

Bomba
C ) |

Figura 1.10 Esquema del ciclo de vapor con recalentamiento

1.1.7 Ciclo de Rankine regenerativo

Observando el diagrama T-s mostrado en la figura 1.11, el calor se transfiere al
fluido durante el proceso de 2-2" a una temperatura relativamente baja. Esto reduce la
temperatura promedio a la que se afiade calor y por consiguiente la eficiencia del ciclo.

T Vapor que sale
de la caldera

Adicion de calor

a baja temperatura

Vapor que entra
a la caldera

4 g

Figura 1.11 Adicion de calor a bajas temperaturas

Un proceso de regeneracion practico en las centrales eléctricas de vapor se logra
con la extraccidn del vapor de la turbina en diversos puntos. Este vapor, que podria
producir mas trabajo si se expandiera alin mas en la turbina, se utiliza para calentar el

14
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agua de alimentacién. El equipo donde el agua de alimentacién se calienta mediante
regeneracién se llama regenerador o precalentador.

La regeneracion no solo mejora la eficiencia del ciclo, también proporciona un
medio conveniente para desairear el agua de alimentacion (al eliminar el aire que se
filtra al condensador) para evitar la corrosién en la caldera. Asimismo, ayuda a controlar
el gran flujo volumétrico del vapor en las dltimas etapas de la turbina. Por esto, la
regeneracion se utiliza en todas las centrales eléctricas de vapor.

Un precalentador o regenerador del agua de alimentacién es un intercambiador
de calor donde éste se transfiere del vapor al agua de alimentacién mediante la mezcla
de ambos flujos de fluido (calentador abierto) o sin mezclarlos (calentador cerrado).

El calentador abierto de agua de alimentacion es basicamente una camara de
mezclado en la que el vapor extraido de la turbina se mezcla con el agua de alimentacién
que sale de la bomba. Idealmente, la mezcla sale del calentador como liquido saturado
a la presion del calentador.

En el calentador cerrado de agua de alimentacion, el calor se transfiere del vapor
extraido hacia el agua de alimentacidn sin que suceda ninguna mezcla. En un caso ideal,
el agua de alimentacién se calienta hasta la temperatura de salida del vapor extraido,
que idealmente sale del calentador como liquido saturado a la presion de extraccion. En
las centrales eléctricas reales, el agua de alimentacién sale del calentador a una
temperatura menor que la de salida del vapor extraido porque se requiere una
diferencia de temperatura de algunos grados para lograr una transferencia de calor
efectiva. Generalmente, en las centrales de vapor, se hacen varias extracciones de vapor
hacia varios precalentadores para lograr este aumento de la eficiencia del ciclo.

El vapor condensado es enviado a la linea del agua de alimentacién o al
condensador mediante un elemento llamado trampa de vapor, la cual logra que el
liquido sea estrangulado hasta una regién de presion inferior, pero atrapa el vapor.

15
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1.2 Ciclo de gas

En el ciclo de gas, o ciclo Brayton, las turbinas generalmente trabajan en un ciclo
abierto. Se introduce aire fresco en condiciones ambientales al compresor, donde una
vez comprimido, su temperatura y presion se elevan. El aire a alta presién sigue hacia la
camara de combustion donde el combustible es quemado a presién constante. Los gases
de alta temperatura y alta presion, que resultan de la combustién de la mezcla del aire
y el combustible, entran a la turbina donde se expanden hasta la presién atmosférica,
produciendo potencia. Los gases de escape que salen de la turbina son liberados a la
atmadsfera, causando que el ciclo se clasifique como un ciclo abierto.

En la figura 1.12 se puede observar lo mencionado anteriormente:

Combustible =
Camara de
combustion
! ! | y
Compresor | I[ Turbina
\ 4 ‘
Alre Gases L]L‘

[resco escape

Figura 1.12 Esquema del ciclo abierto de gas

Doénde: 1-2 Compresién isentropica (en un compresor)

2-3 Adicién de calor a presion constante

3-4 Expansion isentropica (en una turbina)

4-1 Rechazo de calor a presion constante




FACULTAD DE INGENIERIA — UNIVERSIDAD NACIONAL DE MAR DEL PLATA

En las figuras 1.13 y 1.14 se muestras los diagramas T-s y P-v de un ciclo Brayton
ideal:

a) Dhagrama T-5

Figura 1.13 Diagrama T-s del ciclo de gas

Dentrada

Galida

b) Dragrama P-v
Figura 1.14 Diagrama P-v del ciclo de gas

El balance de energia por unidad de masa puede expresarse de la siguiente
manera:

(Qentrada == QSalida) ¥ (Wentrada = sau'da) = hsalida == hentrada (1-9)

Por lo tanto, la transferencia de calor hacia y desde el fluido de trabajo es:

Gentrada = h3 — hy = cp(T3 =il5) (1.10)

Gsalida = ha —hy = Cp(T4 -Ty) (1.11)
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Entonces, le eficiencia térmica del ciclo Brayton ideal es:

Ty
Wneto Gsalida cp(Ty—T1) Ti( It ‘1)
= —nete | 1 _ dsalida 9 _ P 2 1 _ 1——p——t (112
Tlterm,Brayton Gentrada Qentrada cp(T3=T2) Tz( 3/Tz—l) ( )

Los procesos 1-2 y 3-4 son isentrépicos, por lo que P;=P3 y P4=P1. Por lo tanto:

(k-1) (k-1)
2@ -6 -7
T \P, “\B T LS
Al sustituir estas ecuaciones en la relacién de eficiencia térmica y al simplificar se
obtiene:
1
Neerm,Brayton = 1 — =R (1.14)
r Tk
2]
Donde:
P
n»="%/p, (1.15)

es la relacion de presién y k es la relacion de calores especificos. Como se
demostro, la eficiencia térmica de un ciclo Brayton ideal depende de la relacion de
presion de la turbina de gas y de la relacion de calores especificos del fluido de trabajo.
La eficiencia térmica aumenta con ambos parametros, que también se da en el caso de
las turbinas de gas reales.

La figura 1.15 muestra la eficiencia térmica en funcion de la relacién de presion
para k=1.4, el cual es el valor de la relacién de calores especificos del aire a temperatura
ambiente.

Relaciones de
presion tipicas
para motores
de turbinas de gas

”. r. Brayion

[l 1 1 l
5 10 15 20 25

Relacion de presion, r_

Figura 1.15 Eficiencia térmica de un ciclo Brayton en funcion de la relacion de presion
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La temperatura maxima del ciclo ocurre luego del proceso de combustién y esta
limitada por la temperatura maxima que los alabes de la turbina pueden resistir. Esto
también limita la relacién de presion que puede utilizarse en el ciclo.

En turbinas de gas el aire realiza dos funciones importantes: suministra el oxidante
necesario para la combustiéon del combustible y sirve como un refrigerante para
mantener la temperatura de diversos componentes dentro de los limites seguros. La
segunda funcién se realiza al extraer mas aire del necesario para la combustién
completa del combustible. Es muy comun, en turbinas de gas, una relacién de masa de
aire y combustible de 50 o mayor. Por lo tanto, en un analisis del ciclo, considerar como
aire a los gases de combustion no sera un error significativo.

En las centrales eléctricas de turbinas de gas, la relaciéon entre el trabajo del
compresor y el trabajo de la turbina, llamado relacién del trabajo de retroceso, es muy
alta (Fig. 1.16). Generalmente, mds de la mitad de la salida de trabajo de la turbina se
emplea en activar el compresor. Esta situacion empeora cuando las eficiencias
isentropicas del compresor y de la turbina son bajas.

EhC L

SO PRCs0T
Figura 1.16 Relacion entre el trabajo del compresor y la turbina

Una central eléctrica con una alta relacién del trabajo de retroceso requiere una
turbina mas grande para suministrar los requerimientos de energia adicionales del
compresor. En consecuencia, las turbinas utilizadas en las centrales de turbinas de gas
son mas grandes que las que se utilizan en las de vapor para la misma potencia neta de
salida.

Evolucion de la turbina de gas

Las primeras turbinas de gas tenian eficiencias de ciclo simple de alrededor del 17
% debido a las bajas eficiencia del compresor y de la turbina, y asi también por las bajas
temperaturas de entrada a la turbina por las limitaciones de la metalurgia de aquellos
tiempos. Los esfuerzos para mejorar la eficiencia del ciclo se enfocaron en 3 areas:

1. Incrementar las temperaturas de entrada de la turbina (o de quemado) Este ha
sido el principal enfoque tomado para mejorar la eficiencia de la turbina de gas.
Las temperaturas de entrada han ido aumentando de aproximadamente 540 °C
hasta 1425 °C actualmente. Esta evolucién fue posible gracias al desarrollo de
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nuevos materiales y por las innovadoras técnicas de enfriamiento para
componentes criticos, como revestir los alabes de la turbina con capas cerdmicas
y enfriarlos con aire de descarga del compresor.

Incremento de las eficiencias de los componentes de turbomaquinaria El
desempefio de las primeras turbinas sufria de las ineficiencias de turbinas y
compresores. Sin embargo, el advenimiento de las computadoras y de técnicas
avanzadas de disefio asistido por computadora hizo posible disefiar estos
componentes aerodinamicamente cuyas pérdidas son minimas. Las eficiencias
incrementadas de las turbinas y compresores resultaron en un aumento
significativo en la eficiencia del ciclo.

Adicién de modificaciones al ciclo basico Las eficiencias de ciclo simple de las
primeras turbinas de gas fueron practicamente duplicadas al incorporar
interenfriamiento, regeneracién (o recuperacion) y recalentamiento, las cuales se
analizaran mas adelante.

Desviacion de los ciclos reales de turbina de gas en comparacién con los

idealizados

Los ciclos reales de la turbina de gas difieren del ciclo Brayton ideal por varias

razones. Por un lado, alguna disminucion de presidon durante los procesos de adicién y

rechazo de calor es inevitable. Ademas, la entrada de trabajo real al compresor serd

mayor y la salida de trabajo real de la turbina serd menor debido a irreversibilidades.

= Como se menciond en el caso de la turbina de vapor, la desviacién del comportamiento
real del compresor y de la turbina, del comportamiento isentrépico idealizado pueden

se definen como sigue:

- _5~h25_h1
e a_h2a—h1
Y
a~h3_h4a
- =S ™ s — by,

relacionarse por medio de las eficiencias isentrdpicas de la turbina y el compresor, que

(1.16)

(1.17)

donde los estados 2a y 4a son los estados de salida reales del compresor y la
turbina respectivamente, y 2s y 4s son los correspondientes al caso isentrépico, como

se muestra en la figura 1.17.
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Tll

Caida de presion
durante la adicion
de calor

Caida de presion
durante el rechazo
! de calor

Figura 1.17 Ciclo real de la turbina de gas

A continuacién se mostraran las mejoras que se han ido desarrollando, con
respecto al ciclo basico, para mejorar la eficiencia del sistema.

1.2.1 Ciclo Brayton con regeneracién

En las maquinas de las turbinas de gas, |la temperatura de los gases de escape que
dejan la turbina es considerablemente mayor que la del aire que sale del compresor. Por
esto, el aire de alta presion que sale del compresor puede calentarse transfiriéndole
calor desde los gases de escape calientes que dejan la turbina mediante un
intercambiador a contraflujo, el cual es conocido como regenerador o recuperador. El
esquema del ciclo descripto, como asi también, el diagrama T-s de este ciclo se muestran

en las figuras 1.18 y 1.19:

Regenerador

l

E

e A J

Cajor é
¥ Camara de I

{ i Ié mmhustu‘m@

N

Compresor

| Turbina |

neto

g ——

¥ \

Figura 1.18 Esquema de un ciclo Baryton regenerativo
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Hentrada

rezencracion

Qahorrado ~ Yregencrador

Ysalida

5

Figura 1.19 Diagrama T-s de un ciclo Brayton regenerativo

La eficiencia térmica del ciclo Brayton aumenta como resultado de Ia
regeneracion. Esto disminuye los requerimientos de calor de entrada (de combustible)
para la misma salida de trabajo neto. Sin embargo, el uso del regenerador sélo es factible
de usar cuando la temperatura de los gases de escape de la turbina es mayor que la
temperatura del aire luego de pasar por el compresor. De otro modo, el calor fluird en
la direccién inversa, hacia los gases de escape, y la eficiencia se reducira.

La temperatura mas alta que ocurre dentro del regenerador es Ta, que es la
temperatura de los gases de escape que salen de la turbina y entran al regenerador. El
aire, en condiciones normales, saldra del regenerador a una temperatura menor a Ts. En
el caso limite (ideal), el aire saldra del regenerador a la temperatura de los gases de
escape Ta.

Un regenerador con una eficiencia mas alta disminuird una gran cantidad de
combustible consumido. No obstante, lograr una mayor eficiencia requiere del uso de
un regenerador mas grande, lo que implica un precio superior y una caida de presion
mayor. Por esto, el uso de un regenerador con una eficacia muy alta no puede
justificarse econémicamente a menos que los ahorros de combustible superen los
gastos adicionales involucrados.
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Con regeneracion

Sin regeneracion

ql»‘l_“r.nh-‘:
-
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¥

Figura 1.20 Eficiencia térmica de un ciclo Brayton con y sin regeneracion

La eficiencia de un ciclo Brayton ideal con regeneracién es:

T] k=1
Nter,reg = L=rw L /k (1.18)
T3

Por consiguiente, la eficiencia térmica de un ciclo Brayton con regeneracion
depende de la relacion entre las temperaturas maximas y minimas, asi como de la
relacién de presion.

1.2.2 Ciclo Brayton con interenfriamiento, recalentamiento y regeneracién

El trabajo neto de un ciclo de turbina de gas es la diferencia entre la salida de la
turbina y la entrada de trabajo al compresor, y puede ser incrementado si se reduce el
trabajo del compresor o si se aumenta el de |a turbina, o ambas. El trabajo requerido
para comprimir un gas entre dos niveles de presién puede ser disminuido al efectuar el
proceso de compresion en etapas y al enfriar el gas entre las mismas. Cuando el numero
de etapas aumenta, el proceso de compresién se aproxima al proceso isotérmico a la
temperatura de entrada del compresor y el trabajo de compresién disminuye.

De igual modo, |a salida de trabajo de la turbina que opera entre dos niveles de
presién aumenta al expandir el gas en etapas y recalentarlo entre ellas. Cuando aumenta
el numero de etapas, el proceso de expansion se aproxima al proceso isotérmico. El
argumento anterior se basa en un principio simple: el trabajo de compresion o expansion
de flujo estacionario es proporcional al volumen especifico del fluido. Por lo tanto, el
volumen especifico del fluido debe ser lo mds bajo posible durante la compresion y lo
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mds alto posible durante la expansion. Esto es lo que se logra con el proceso de
interenfriamiento y recalentamiento.

La combustién en las turbinas de gas ocurre cominmente con 4 veces la cantidad
requerida de aire para la combustién completa, para evitar temperaturas excesivas. Por
lo tanto, los gases de escape son ricos en oxigeno y el recalentamiento puede lograrse
sencillamente rociando combustible adicional en los gases de escape entre dos estados
de expansion.

Regenerador

10)
&)
Cliainds | [
.nrmr.f = {Recalentador|
combustion |
P P
. 7 &) &
Bi A
SeEEwe 8 Cosumens Turbina | Turbina 1 [ ——
1 11 U

Interenfniador

Figura 1.21 Esquema de turbina de gas con dos etapas de compresion, con
interenfriamiento, expansion en dos etapas con recalentamiento y regeneracion

En la figura 1.21 se presenta un esquema del ciclo descripto. El gas entra a la
primera etapa del compresor en el estado 1, se comprime de modo isentrépico hasta
una presién intermedia P; se enfria a presion constante hasta el estado 3 (T3=T1), y se
comprime isentrépicamente en la segunda etapa hasta la presion final Ps. En el estado
4 el gas entra al regenerador, donde se calienta hasta Ts a presion constante. En un
regenerador ideal, el gas saldrd de éste a la temperatura de escape de la turbina, es
decir, Ts=To. El proceso de adicién de calor (o combustién) primario toma lugar entre los
estados 5y 6. El gas entra a la primera etapa de la turbina en el estado 6 y se expande
isentropicamente hasta el 7, donde entra al recalentador. Ahi se recalienta a presion
constante hasta el estado 8 (Ts=Ts), donde pasa a la segunda etapa de la turbina. El gas
sale de la turbina en el estado 9 y entra al regenerador, donde se enfria hasta el estado
10 a presién constante. El ciclo se completa cuando el gas se enfria hasta el estado inicial.
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En la figura 1.22 se muestra el diagrama T-s del ciclo descripto. Donde se puede

observar lo definido anteriormente.

Figura 1.22 Diagrama T-s de un ciclo de una turbina de gas con interenfriamiento,
recalentamiento y regeneracion
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Capitulo 2. El Ciclo Combinado Gas-Vapor

2.1 Introduccién

De acuerdo a lo explicado para los ciclos de gas y vapor podemos, ahora, definir el
ciclo combinado, como el acoplamiento de dos ciclos termodinamicos individuales, uno
que opera a alta temperatura y otro con menores temperaturas de trabajo. El calor
residual del proceso de generacion del ciclo de alta temperatura se aprovecha en su
mayor parte en un intercambiador de calor para producir trabajo en un ciclo
termodindamico de baja temperatura.

En la practica, la denominacion de ciclo combinado se reserva de forma casi
universal a la conjuncién en una Unica central de dos ciclos termodinamicos, ciclos
Brayton y Rankine. Los fluidos de trabajo son, para el ciclo Brayton: aire y gases de
combustion; y para el ciclo Rankine: agua-vapor. El ciclo de alta temperatura es el ciclo
Brayton, y el de baja es el ciclo Rankine. Ambos ciclos estén acoplados mediante un gran
intercambiador de calor, llamado caldera de recuperacion de calor o HRSG (Heat
Recovery Steam Generator). La caldera de recuperaciéon cumple la funcién de la caldera
convencional utilizada en los ciclos de vapor, con la gran diferencia de que la misma no
quema combustible (puede hacerlo también), en su lugar, aprovecha el calor remanente
de los gases de la combustién, expulsados por el ciclo de gas hacia la atmdsfera.

La eficiencia global del ciclo combinado gas-vapor vendra determinada por las
eficiencias individuales de los ciclos Brayton y Rankine, asi como la capacidad para
realizar una adecuada extraccién del calor residual contenido en el escape del ciclo
Brayton y ser transferido al ciclo Rankine mediante la caldera de recuperacién de calor.

La figura 2.1 muestra de manera esquemadtica los flujos de energia presentes en
los distintos elementos que componen el ciclo combinado.
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l Q - Qre: Calor aportado en forma de
v combustible en el ciclo de alta-turbina
de gas.
TG =W 1 Qrre: Calor residual del ciclo de
alta-turbina de gas.
L Q & Qrv: Calor aportado al ciclo de
"f.?; baja-turbina de vapor.
Q CH_., HRSG Qen: Calor perdido en el
acoplamiento de los dos ciclos, caldera

de recuperacion de calor.

J} Q Qrrv: Calor residual del ciclo de
y baja-turbina de vapor.

TV —{>W Wre: Trabajo neto del ciclo de
alta- turbina de gas.

T
!

J‘r Q v Wry: Trabajo neto del ciclo de
V baja- turbina de vapor.

Figura 2.1 Esquema térmico bdsico y de flujos de energia de un ciclo combinado gas-
vapor.

La expresion del rendimiento del ciclo térmico de alta temperatura-turbina de gas
viene dado por la expresion

Wre
Nre = 7. (2.1)
Qre
y para el ciclo de baja-turbina de vapor, sera la siguiente
Wry
Nrv =57 (2.2)
Qrv

El rendimiento de la caldera de recuperacién se expresa de la siguiente forma

4o Qcu
Qrre Qrre

. Qrv . Qrrc — Qcu
NuRSG = = =
Qrre

(2.3)

Entonces, el rendimiento del ciclo combinado vendrad dado por las siguientes
relaciones

Wre + Wry Wry Qry Qrre
Nee = V- Nr¢ ¥ 5—F=— = Mr¢ + NrvNurse (2.4)
Qrg QrvQre Qre
(Qr¢ — Wrg)
Ne.c = Nre + NrvNarse AL L T == Nre + NrvNurse (1 — Nrg) (2.5)

Expresiones que demuestran la importancia, para el rendimiento del ciclo
combinado, que tiene el proceso de recuperacion de calor y el acoplamiento térmico
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entre los ciclos. Una conclusién que puede extraerse de esta expresion es que no
necesariamente la combinacion de dos ciclos de alta y baja temperatura de maximo
rendimiento da como resultado el ciclo combinado de maximo rendimiento, ya que el
rendimiento global del ciclo combinado depende también del rendimiento obtenible en
la caldera de recuperacion de calor.

En los ciclos combinados gas-vapor se puede comprobar que la eficiencia, en
general, mejora al aumentar las temperaturas medias de los focos calientes y
reduciendo las temperaturas medias de los focos frios, es decir, aumentando la
temperatura de trabajo en las turbinas y reduciendo la temperatura y presion a la cual
se produce la cesién de calor (humos y vacio del condensador). También puede
aumentarse la eficiencia optimizando el proceso para la reduccién de las pérdidas de las
distintas maquinas que componen el ciclo y disminuyendo los saltos de temperatura
existentes entre los gases de salida de la turbina de gas y el ciclo agua-vapor en |a caldera
de recuperacién de calor. Esto Ultimo se consigue afiadiendo niveles de presion en la
caldera y recalentando el vapor, medidas que dan lugar ademas a una mayor
temperatura media del foco caliente en el ciclo de vapor, y por consiguiente, a una
mejora del rendimiento.

La figura 2.2 muestra el diagrama T-s del agua-aire, en la que se muestran la
superposicién del ciclo de gas y el ciclo de vapor. En el mismo, se observa el perfil de
temperaturas de ambos ciclos, y en manera simplificada podemos ver la evolucion de
las temperaturas dentro de la caldera de recuperacion. Siendo la temperatura de los
gases de escape, la linea punteada superior. Y abajo, la evolucién de la temperatura del
agua dentro de la caldera, un tramo de calentamiento, otro de evaporacién y por ultimo
el sobrecalentamiento.

T —p 1.000 ‘C - 1.400 *C

—p 500 C
®425°C-585°C

.

o

S (agua)

S (pire

Figura 2.2 Representacion del diagrama T-s de la evolucion de los fluidos en un ciclo
combinado gas-vapor.
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De acuerdo a lo mencionado previamente, en la figura 2.3 se observa un esquema
basico de un ciclo combinado gas-vapor de un solo nivel de presién, en el mismo, se
encuentran las principales partes del ciclo que seran vistas mas adelante.

Figura 2.3 Esquema bdsico de ciclo gas-vapor de un solo nivel de presicn

2.2 Rendimiento de los ciclos combinados con post-combustion

Las calderas de recuperacién de calor para un ciclo combinado gas-vapor pueden
disefiarse de forma que, en lugar de ser solamente convectivas y recuperar el calor de
los gases del ciclo de alta, permitan una combustion suplementaria. El combustible
puede ser o no el mismo que el empleado en la cdmara de combustién de la turbina de
gas, y cuando se emplea se dice que el ciclo combinado admite post-combustién. Desde
el punto de vista termodinamico, la principal diferencia con los ciclos combinados sin
post-combustién es que no todo el calor se aporta en la parte de alta temperatura del
ciclo.

La necesidad de requerir un ciclo con post-combustion esta dada por la necesidad
de una mayor generacién de vapor o por el hecho de tener bajas temperaturas en los
gases de escape del ciclo de alta. Si la temperatura de dichos gases es menor que la
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temperatura a la que hay que sobrecalentar el vapor, seré fisicamente imposible elevar
la temperatura del vapor hasta una temperatura mayor a la de los gases. También cabe
mencionar, que si asi fueran iguales, se necesitaria un drea de intercambio de calor muy
grande o infinita. Por esto se recomienda que como minimo esta temperatura de los
gases sea 25 °C mayor a la temperatura a la que el vapor sera sobrecalentado.
Generalmente, los ciclos combinados gas-vapor se comienzan a disefiar a partir de una
o dos turbinas de gas, y luego se disefia el ciclo de vapor en base a los pardmetros de los
gases de escape.

El rendimiento total de un ciclo combinado con post-combustién para un esquema
tipico 1x1 (una turbina de gas y una turbina de vapor) y de los elementos individuales
que lo componen viene dado por la siguiente expresidn:

oy 5 Wre + Wry
“C ™ Qe + Qurse

Donde Qursc es el calor aportado a la caldera de recuperacién en los quemadores
de la combustion suplementaria.

(2.6)

2.3 Pardmetros Caracteristicos

A continuacién se definirdn parametros a tener en cuenta para el
dimensionamiento 6ptimo de un ciclo combinado gas-vapor, tales como, presiéon de
vapor, temperatura del vapor, pinch point, approach temperature y temperatura del
agua de alimentacion.

2.3.1 Presion de vapor

Con la idea de optimizar la potencia de salida y el rendimiento de la turbina de
vapor, se parte de la maxima temperatura posible para el vapor (el limite de ésta es la
temperatura de los gases de escape de la turbina de gas menos 25 2C) y de la presién
que permite obtener la maxima produccién de energia en la turbina, teniendo en cuenta
las limitaciones que imponen la presion en el condensador y el contenido maximo
admisible de humedad en la dltima rueda de la turbina de vapor por erosién en los
alabes.

La potencia en el eje de la turbina de vapor depende de dos factores, el flujo
masico de vapor producido y el salto entélpico disponible en la turbina de vapor, como
se puede observar en la siguiente ecuacion:

PIkW] = [kg/g] « Ah [kj/kg] 2.7

La presion de vapor se seleccionara buscando un maximo en el producto del flujo
masico de vapor y el salto entalpico:
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@ Una presion de vapor elevada daria lugar a una menor generacion de vapor debido
al incremento de la temperatura de saturacién del agua a medida que lo hace la
presion, lo que implicaria una menor recuperacion del calor de los gases de escape
de la turbina de gas y un menor rendimiento de la caldera de recuperacién de
calor.

o Por el contrario, con presiones de vapor bajas, habria una mayor produccién de
vapor, una mayor recuperacién de calor de los gases, y un aumento del
rendimiento de la caldera. Pero esta masa de vapor, de menor densidad, origina
mayores pérdidas internas en los equipos siendo necesario un disefio mas caro de
los sistemas principales (caldera, turbina, tuberias, vélvulas, condensador, sistema
de agua de circulacidn, etc.) y de toda la instalacion.

° Desde una perspectiva termodindmica, y para optimizar el salto entélpico, el
optimo de presién de vapor para una temperatura determinada es aquella que,
siendo lo mas alta posible y compatible con la maxima recuperacién del calor, no
dé lugar al final de la etapa de expansioén a un contenido de humedad superior al
maximo admisible en las Ultimas ruedas de la turbina de baja presion,
minimizando asi la erosion en los alabes.

Partiendo del diagrama de Mollier del agua, en el punto dado por la presién en el
condensador y la maxima humedad admisible, la linea isentrdpica hasta la temperatura
que se desea obtener (que sea menor a la temperatura de los gases de escape menos
25 9C), nos daria la presion de vapor ideal. La presion de disefio es algo superior, ya que
el salto real no es isentrdpico.

2.3.2 Temperatura del vapor

La temperatura maxima del vapor se fija de manera que ésta sea menor o igual
que la de los gases de escape en la turbina de gas menos 25 °C, teniendo en cuenta que
el salto entalpico en la turbina de vapor mejora con la temperatura. Sin embargo, esta
temperatura se selecciona logrando un equilibrio entre la mejora del salto entalpico, la
disminucién del caudal de vapor que se produce al aumentar la temperatura del vapor
y el mayor costo de los materiales a utilizar en el sobrecalentador y las tuberias de vapor
hacia la turbina.

Se observa en la figura 2.4, que la potencia de la turbina de vapor mejora
ligeramente con la temperatura, al prevalecer la mejora del salto entélpico frente al
descenso en la produccién de vapor que acontece al disminuir la energia de los gases
disponibles para la vaporizacion. Asimismo, la mayor temperatura del vapor contribuye
a reducir el contenido de humedad en los dlabes de las Gltimas ruedas de la turbina de
baja presion, permitiendo aumentar el vacio en el condensador y, asi, incrementar atin
mas la potencia.
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Figura 2.4 Relacion entre carga de la TV, el rendimiento de la CR, y el contenido de
humedad.

2.3.3 Pinch point

Se define como la diferencia entre la temperatura del vapor a la entrada al
evaporador y la temperatura de los gases de escape en esa zona. Valores 6ptimos de
pinch point estarian comprendidos entre 5 y 10 °C (algunos recomiendan hasta 15 2C).
Cuanto menor es el pinch point, mayor es la cantidad de vapor generado, mayor es la
superficie requerida de intercambio de calor tanto en el evaporador como en el
sobrecalentador y mayor es, por tanto, el costo de la caldera.

2.3.4 Approach temperature

Se define como la diferencia entre la temperatura de saturacion del agua para la
presion de trabajo y la del agua a la salida del economizador. Esta diferencia es necesaria
para evitar la evaporacion en los tubos del economizador en los arranques, subidas de
carga y operacion a cargas parciales. Valores optimos de este parametro estarian
comprendidos entre 5y 10 2C.

Un valor pequefio de este parametro conlleva un mayor aprovechamiento del
calor, pero también una mayor superficie de intercambio en el economizador vy, tal vez,
la necesidad de utilizar materiales aleados en su Ultima etapa para resistir eventuales
sobrecalentamientos del material en caso de producirse vaporizaciones.

La suma de estos dos parametros (pinch point y approach temperature) determina
la produccion de vapor una vez fijadas la presidon y la temperatura del vapor. No
obstante, la superficie de la caldera necesaria no es la misma que para una misma suma
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dada de ambos parametros, y el dptimo de cada pardmetro debe escogerse teniendo en
cuenta las condiciones de operacidn. Para un ciclo combinado gas-vapor trabajando en
base las probabilidades de evaporacién en el economizador son pequefias y el approach
puede reducirse, lo que implicaria una mayor superficie del economizador.

En la figura 2.5 se observa el perfil de temperatura del agua-vapor y de los gases
de escape en los distintos mddulos de la caldera de recuperacion de calor, y la
representacion del pinch point y approach temperature.
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Figura 2.5 Perfil de temperaturas en la caldera de recuperacion de calor

2.3.5 Temperatura del agua de alimentacién

El rendimiento de la caldera de recuperacién se incrementa cuanto mas baja es la
temperatura del agua a la entrada del economizador, ya que de esta manera se reduce
la temperatura de salida de los gases hacia la chimenea. Esta es la razon por la cual no
existen precalentadores del agua en un ciclo combinado gas-vapor, y sélo se calienta el
agua de alimentacion en el desgasificador o en el condensador con el fin de reducir la
solubilidad de los gases en el agua y eliminar éstos en el desgasificador o a través del
sistema de vacio del condensador. La baja temperatura del agua de alimentacion es una
caracteristica diferencial de las centrales de ciclo combinado gas-vapor con respecto a
las de caldera convencional, que consiguen mayores eficiencias calentando el agua de
alimentacién por medio de multiples extracciones de vapor de la turbina.

2.3.6 Ciclos combinados con mds de un nivel de presién

En el balance térmico del ciclo combinado gas-vapor con un nivel de presion la
temperatura de salida de gases se encuentra en el entorno de 120 2C. Con el fin de
reducir esta temperatura y las pérdidas por calor sensible, y mejorar el rendimiento del
ciclo termodinamico, es decir, reducir las pérdidas en el acoplamiento de los ciclos
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Brayton y Rankine, se puede aumentar a dos los niveles de presion de vapor en la
caldera. El esquema basico de este ciclo se muestra en la figura 2.6.

G2

Figura 2.6 Ciclo combinado gas-vapor con dos niveles de presion

Se toma como punto de comparacion un ciclo combinado con igual turbina de gas,
y misma turbina de vapor (una con un nivel de presidn y la otra con dos). En el ciclo de
dos niveles de presién, se reducen las perdidas en la chimenea en aproximadamente un
4 %, aumenta la eficiencia de la turbina de vapor en aproximadamente un 1 %,
aumentando la potencia de salida. Por el contrario, las pérdidas en el condensador se
incrementan debido al mayor flujo de vapor (generado en baja presion) a condensar.

Entonces, comparando dos ciclos de igual potencia, pero con distintos niveles de
presion, se obtiene el mismo caudal, presion y temperatura en el vapor de alta presion
y un suplemento adicional de vapor a menor presion y temperatura. Esto se debe a que
en el nivel de baja presion, debido a la menor presion y temperatura de saturacion, se
puede aprovechar de manera mas eficiente el calor sensible de los gases de menor
temperatura y, de este modo, incrementar el trabajo producido por la turbina de vapor.
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La presion de vapor de alta presion se selecciona de igual manera que en el ciclo
combinado de un nivel de presidn. Para la presion de baja, se debe seleccionar un valor
bajo de presion para aprovechar el calor sensible de los gases a baja temperatura
durante el proceso de evaporacidn, aunque no demasiado baja, ya que, se disminuira el
salto entdlpico en la turbina.
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Transferencia de energia (MW)

Figura 2.7 Transferencia de energia gas/agua-vapor en un ciclo combinado de dos
niveles de presion

La approach temperature, a medida que se busca mejorar la eficiencia del ciclo,
ha de ser menor. Valores éptimos son de 5 a 8 2C, con la limitacién de |la temperatura
de salida de los gases para evitar condensaciones y corrosion en la superficie de los
tubos del economizador.

En el caso del pinch point, en el ciclo de dos niveles de presién, se definen
temperaturas para los evaporadores de alta presion y de baja presion. Los valores de
este parametro en alta presién no tienen un efecto tan acusado sobre la potencia de la
turbina de vapor como en el ciclo de un nivel de presidn, ya que la energia no utilizada
en alta presién puede recuperarse en baja presion.
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2.3.7 Ciclos combinados con tres niveles de presion

También pueden disefiarse ciclos combinados gas-vapor con tres niveles de
presion, mejorando ligeramente el rendimiento al recuperar mas energia de los gases
de escape de la turbina de gas.

En turbinas de gas con elevada temperatura de escape la mayor parte del trabajo
obtenido en la turbina de vapor es atribuible al vapor generado en el nivel de alta
presién, jugando un papel secundario los otros niveles de presion. Los niveles de menor
presion tendrian un papel mas importante cuando la temperatura de escape de los gases
de la turbina de gas sean bajos, ya que se recuperaria menos energia en el nivel de alta
presion y se produciria mas vapor en los niveles de menor presion.

El ciclo combinado gas-vapor con tres niveles de presion no suele ser una
configuracién usual, ya que es minima la diferencia de potencia y rendimiento con
respecto al de dos niveles de presion, pero el costo de la caldera de recuperacion seria
mucho mas elevado.

2.4 Configuraciones basicas de los ciclos combinados gas-vapor

En la configuracién de un ciclo combinado es relativamente frecuente que varias
turbinas de gas alimenten con el vapor que producen sus calderas de recuperacion de
calor a una unica turbina de vapor, también que varias turbinas de gas converjan en una
unica caldera de recuperacion para producir el vapor requerido por la turbina de vapor.

La disposicién relativa de los ejes de la turbina de gas y de la turbina de vapor,
segun se encuentren alineados o no, hace que se puede establecer otra clasificacion
atendiendo al nimero de ejes principales de que consta el tren de potencia, mono-eje
o multi-eje. Ademas, en los mono-ejes, el generador puede estar en el extremo del eje
(mayor facilidad de mantenimiento) o entre las turbinas de vapor y gas, en este caso hay
un embrague que acopla la turbina de vapor con el eje de la turbina de gas y el
generador, permitiendo producir energia funcionando solo con la turbina de gas.

En las figuras 2.8, 2.9 y 2.10 se muestran las configuraciones mas usuales para los
ciclos combinados gas-vapor, en configuraciones con una o dos turbinas de gas y en
mono-eje y multi-eje.
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Figura 2.8 Ciclo combinado gas-vapor en configuracion 1x1 multi-eje.
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Figura 2.9 Ciclo combinado gas-vapor en configuracion 1x1 mono-eje.
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Figura 2.10 Ciclo combinado gas-vapor en configuracion 3x1.

A continuacién se muestran las ventajas y los inconvenientes principales de las

configuraciones mas cominmente empleadas en estos ciclos.

Configuracion mono-eje 1x1 con embrague

Ventajas

Requiere un alternador menos que la configuraciéon multi-eje.

El generador, al estar ubicado entre las turbinas, proporciona un mayor equilibrio
a todo el conjunto.

Menor costo de inversion que la configuracion multi-eje.

Menor espacio requerido que la configuracion multi-eje.

El embrague permite un sistema de arranque mas sencillo, al poder independizar
el rodaje de la turbina de gas de la de vapor.

Inconvenientes

Menor flexibilidad de operacion que la configuracion multi-eje.

Evacuacion de la energia a través de un solo generador y por tanto, menor
fiabilidad del conjunto.

Mayor dificultad en el mantenimiento del generador.

No es posible el montaje y la puesta en marcha por fases.
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Configuracion mono-eje 1x1 sin embrague

Las ventajas e inconvenientes con respecto a la configuracion multi-eje son
similares a las descriptas en la configuracién mono-eje con embrague, con los siguientes
elementos diferenciadores.

® El hecho de disponer el generador en un extremo facilita su mantenimiento.

® Frente al resto de las configuraciones, el arrancador estatico de la turbina de gas
es de mayor potencia, al tener que arrastrar la turbina de vapor en el inicio del
rodaje.

Configuracion multi-eje 1x1

- Ventajas

° Posibilidad de funcionamiento con sélo la turbina de gas, derivando los gases a la
atmosfera si fuese necesario.

® Mayor disponibilidad de la turbina de gas, al poder operar ésta en caso de averia
de la turbina de vapor.

@ Al disponer de dos alternadores puede suministrar energia eléctrica con dos
tensiones.

° Facil mantenimiento de generadores y turbinas.

- Inconvenientes

° Requiere dos alternadores y dos transformadores, con el consiguiente incremento
de la inversion.

s Mayor necesidad de espacio.

Configuracion 2x1

- Ventajas

. Menor coste de inversion que dos mono-ejes de la misma potencia.

° Mayor flexibilidad de operacidn, al posibilitar el funcionamiento con una turbina
de gas y una de vapor y arrancar de forma rapida la segunda turbina de gas.

° Mejor rendimiento a cargas parciales, y especialmente al 50 % de carga, al poderse
reducir la potencia en solo una de las turbinas de gas.

° Facil acceso para el mantenimiento de los generadores.

° Equipos de arranque estaticos de turbina de gas pequefios.

° No es necesaria caldera auxiliar.

- Inconvenientes

s 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 las turbinas de gas.
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2.5 Caldera de recuperacion de calor

La caldera de recuperacién de calor en un ciclo combinado es el elemento que
aprovecha la energia contenida en los gases de escape de la turbina de gas
transformandola en vapor. Luego, ese vapor puede transformarse en electricidad en el
turbogrupo de vapor, ser utilizado directamente en procesos industriales o bien
emplearse en la produccién de calor en sistemas de calefaccién centralizada (esto ultimo
es la cogeneracion).

Las calderas de recuperacion de calor (HRSG) pueden clasificarse segin sean
calderas con o sin post-combustién y, a su vez, cada una de ellas, atendiendo a su
configuracién geométrica, en calderas horizontales y verticales.

Como punto de partida para su disefio o seleccién, se deben conocer los
parametros de los gases de escape de la turbina de gas, como son su caudal,
temperaturay contenido en oxigeno (esto ultimo es importante de ser necesaria la post-
combustién). Y también los requerimientos de vapor para la turbina de vapor, es decir,
presion del vapor, temperatura y caudal.

Esto ultimo es importante, ya que asumir una temperatura de gases de escape al
salir de la caldera o un caudal de vapor puede dar origen a un cruce de temperaturas, lo
que implicaria la imposibilidad de generar el vapor requerido a la temperatura y caudal
necesario.

El pinch point y la approach temperature deben ser elegidos para cada caso en
particular o para una condiciéon de gases de escape dada.

Una vez definidas las condiciones de entrada y de salida, se puede obtener el perfil
de temperaturas de la caldera de recuperacién, que forma la base para el
dimensionamiento de la caldera.

2.5.1 Perfil de temperaturas

Como se menciond, el punto de partida para determinar el perfil de temperatura
es la seleccién del pinch point y la approach temperature. Los pardmetros conocidos
son:

® Caudal de gases de escape (mg) y de vapor o agua (mvo ma)

° Temperatura de los gases a la entrada del HRSG (t1)

° Temperatura del agua de alimentacion (ta1)

° Temperatura del vapor a la salida del sobrecalentador (ts2)
Presion de vapor (Ps) y por ende, la temperatura de saturacion (ts)

Con la seleccion del pinch point, conocemos la temperatura de los gases al dejar
el evaporador (tg3) y la approach temperature da la temperatura del agua al dejar el
economizador (twz).
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Considerando el balance de energia en el sobrecalentador, en el evaporador y en
el economizador:

eSobrecalentador
Qsob = Mg * Lpg * (tgl == tgz) =my, * (hys — hy) (2.8)

siendo has y hy las entalpias del vapor sobrecalentado y del vapor saturado
respectivamente, de la anterior ecuacién podremos obtener la temperatura de los gases
de escape que dejan el sobrecalentador y entrar el evaporador (tg2).

eEvaporador

Qeva = mg * Cpg * (tgz = tg3) = mg * (hy, — hy) (2.9)

siendo hy la entalpia de saturacidon del agua, de aqui podremos obtener la
temperatura de los gases que dejan el evaporador e ingresan al economizador (tg3).

eEconomizador
Qeco = Mg * Cpg % (r_g3 - tg4) =mg * (hyy — hy1) (2.10)

siendo hw2 y hwi las entalpias del agua al dejar el economizador y al entrar al mismo
respectivamente, de la anterior ecuacion obtendremos la temperatura de los gases al
dejar el economizador (tga).

De esta forma se determinaran los perfiles de temperatura de los gases de escape
y del agua/vapor.

Luego se podra definir la diferencia media logaritmica de temperaturas (DMLT)
para definir las superficies de intercambio de calor. Dado los principios bésicos de
transferencia de calor, las superficies de intercambio de calor (sobrecalentador,
evaporador y economizador) se podran determinar mediante S=Q/U*DMLT, donde U
es el coeficiente de transferencia de calor (que depende del tamafio de tubos, arreglo
de los tubos, velocidad de los fluidos, etc.).
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2.5.2 Calderas de recuperacion con y sin post-combustién

La caldera sin post-combustion es el tipo de caldera mas comun utilizada en los
ciclos combinados. Bdsicamente es un gran intercambiador de calor en el que se
transfiere el calor de los gases de escape al circuito agua vapor por conveccion.

Para las calderas de recuperacion con post-combustién, aunque puedan
construirse con quemadores y aporte de aire adicional, las modificaciones constructivas
normalmente se limitan a la instalacién de quemadores en el conducto de gases a la
entrada de la caldera. Esto permite que se pueda utilizar el exceso de oxigeno de los
gases de escape de la turbina de gas, sin sobrepasar temperaturas admisibles para la
placa de proteccién interna del aislamiento (temperaturas inferiores a 800 2C) y sin
modificar, de forma importante, la distribucion de superficies de intercambio de la
caldera sin post-combustion. Estas calderas llevan normalmente atemperadores de
agua pulverizada para regular la temperatura del vapor.

2.5.3 Calderas de recuperacion de calor horizontales y verticales

Calderas de recuperacion de calor horizontales

La caldera horizontal es aquélla en la que los gases de escape, a la salida de la
turbina, siguen una trayectoria horizontal a través de los distintos mddulos de
sobrecalentamiento, vaporizacion y calentamiento del agua, hasta su conduccién a la
chimenea de evacuacioén.

Los tubos en los que tiene lugar la transferencia de calor son verticales, aleados y
el proceso de evaporizacion tiene lugar por circulacidn natural, aprovechando la
diferencia de densidad existente entre el agua del tramo de bajada y la mezcla agua-
vapor del tramo de subida.

En este tipo de calderas, los tubos verticales estan autosoportados, colgando de
los calderines y colectores situados en la parte alta de la caldera. No necesitan estructura
de soporte, siendo en conjunto una caldera mas compacta y barata, ya que requiere
poca estructura metalica de soporte.

El aislamiento suele ser interno para evitar utilizar en la carcasa materiales
aislados y juntas de dilatacién. Es conveniente que el material aislante esté recubierto
por una chapa para protegerlo del impacto del agua o vapor en caso de rotura de tubos.

Gracias a la construccion compacta, gran parte de los tubos en el interior de los
haces no son accesibles, por lo que en caso de rotura, una reparacion provisional
consiste en anular el tubo en ambos extremos, accediendo a ellos a través de ventanas
abiertas en los colectores.

Otro inconveniente de este tipo de caldera es el drenaje inferior de los colectores
y tubos del sobrecalentador, detalle que constructivamente hay que cuidar, tanto para
evitar bolsas de agua en los arranques que impidan la circulaciéon como para conservar
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adecuadamente la caldera durante las paradas y evitar la corrosiéon producida por el
condensado estancado.

—
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o

Figura 2.11 Modelo de caldera de recuperacion horizontal de Cleaver Brooks

Calderas de recuperacion de calor verticales

Este tipo de calderas, parecidas en su configuracion a las calderas convencionales,
constan de una estructura sobre la que apoyan los calderines y de la que cuelgan los
soportes de los haces horizontales de tubos. En estas calderas, los tubos dilatan mejor,
no estdn sometidos a tensiones térmicas tan elevadas, y son mas accesibles para la
inspeccion y el mantenimiento.

Algunas calderas verticales tiene ventilacion forzada, otras circulacion asistida en
los arranques, y la tendencia es disefiarlas con circulacién natural, lo que implica elevar
la posicion de los calderines para conseguir que, la diferencia de densidad entre la
columna de agua de los tubos de bajada al colector (down commers) y de los tubos de
salida del colector del evaporador al calderin (risers), asegure la circulacion a través de
los tubos evaporadores horizontales.

Aunque operacionalmente estas calderas no son tan especiales, las exigencias de
control de calidad durante la construccién y la pureza del agua de alimentacién son
requisitos similares a los de las calderas horizontales, asi como las limitaciones y
precauciones en subidas y bajadas de carga.

La forma normal de operacién de este tipo de calderas (también aplicables a las
horizontales) es en presién deslizante, donde la presion del vapor fluctia de acuerdo
con el flujo de vapor, permaneciendo completamente abiertas las vélvulas de la turbina.
Esta forma de operacién maximiza el rendimiento de la caldera a cargas parciales, ya
que si decrece la produccién de vapor, al reducirse el caudal y la temperatura de los
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gases de escape de la turbina de gas, también se reduce la presién, y con ella la
temperatura de saturacion, con lo que se consigue una alta vaporizacion y la
recuperacion de la mayor parte de la energia de los gases.

Figura 2.12 Modelo de caldera de recuperacion horizontal de Opex Energy
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Capitulo 3. Analisis de la Central Termoeléctrica 9 de Julio

En el presente capitulo se analizara el esquema de funcionamiento de la central.
Se hard un relevamiento de las maquinas en operacién, como asi también los
parametros caracteristicos como consumos especificos, rendimientos, volimenes de
combustibles consumidos, gasto econdmico, etc.

La Central Termoeléctrica 9 de Julio consta de 8 grupos generadores, de los cuales
se componen 2 ciclos de vapor y 6 ciclos de gas. Las turbinas de vapor funcionan
continuamente las 24 horas del dia, funcionando como base generadora, debido a su
baja necesidad de mantenimiento periédico y ademas al gran tiempo que precisan para
operar a plena carga. El tiempo que requieren de arranque en frio es de
aproximadamente 12 horas, esto es debido a la necesidad de calentar un gran volumen
de agua, llegar a su vaporizacion, y posterior sobrecalentamiento, como ya se explicé
antes en la definicion de los ciclos de gas y vapor.

Las turbinas de gas, en cambio, cubren la demanda horaria prevista. Es decir,
entran en operacién a medida que la demanda energética lo va requiriendo a lo largo
del dia, como veremos mas adelante. El tiempo de arranque en frio es de
aproximadamente media hora.

En la figura 3.1 se muestra el diagrama horario de generacion, el cual fue
consensuado con el personal de la central. El mismo, en general, es el que se repite
todos los dias del afio, salvo la excepcion que, mas adelante, sera aclarada.

Diagrama de Generacion
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Figura 3.1 Diagrama de generacion diario
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En la tabla 3.1 se muestran los grupos generadores y su potencia nominal, que
componen, hoy en dia, la Central Termoeléctrica 9 de Julio. La informacién fue tomada
del sitio web de CAMMESA (Compafiia Administradora del Mercado Mayorista

Eléctrico).
Tabla 3.1 Grupos generadores
TG MDPA | mDPATG12| MARDEL 16 01/05/1994
TG MDPA | MDPATG13 MF?&.?EL 24 01/05/1994
TG MDPA |MDPATG19| MORDEL 15 01/05/1994
TG MDPA |MDPATG20| MARDEL 15 01/05/1994
16 MDPA |MpPaTG21| MARDEL 25 | 01/05/1904
16 moPA |moPatGzz| MORDEL | 2588 | 0710212012
v MDPA | MDPATVO7 | MR DR 27 01/05/1994
v mDPA | mMDPATVOs | MARDEL 29 01/05/1994
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3.1 Rendimiento de los grupos generadores

A continuacion se calcularan los rendimientos de los grupos generadores de las 6
turbinas de gas y las 2 turbinas de vapor.

Para ello partiremos del consumo especifico, el mismo corresponde a la cantidad
de combustible consumido, por una unidad generadora, para producir una unidad de
energia eléctrica, en este caso un kWh.

La tabla 3.2, proporcionada por CAMMESA, muestra el consumo especifico de las
diferentes maquinas operando en la actualidad en funcién del combustible de entrada,
estos valores fueron determinados bajo ensayos normalizados:

Tabla 3.2 Consumo especifico por combustible

Potencia Cons.

Grupo Efectiva Comb. Esp.Medio

[MW] [kCal/kWh]
MDPATG12 16 GN 4050
MDPATG12 16 GO 3734
MDPATG13 24 GN 3770
MDPATG13 24 GO 3448
MDPATG19 15 GN 4125
MDPATG19 15 GO 3734
MDPATG20 15 GO 3734
MDPATG20 15 GN 4150
MDPATG21 25 GN 3988
MDPATG21 25 GO 3448
MDPATG22 25.88 GO 3260
MDPATG22 25.88 GN 3260
MDPATVO7 2F FO 3171
MDPATVO7 27 GN 2879
MDPATVO08 29 GN 2980
MDPATV08 29 FO 3305

Calculo del rendimiento del grupo generador de la TG-12:

A continuacién se desarrollara el célculo del rendimiento de la TG-12 trabajando
con Gas Natural, de la misma manera se desarrollardn los calculos para las demas
maquinas:

Datos de entrada:  Consumo especifico de la TG-12 = 4050 [kCal/kWh]

Potencia eléctrica nominal = 16 [MW]

47




FACULTAD DE INGENIERIA — UNIVERSIDAD NACIONAL DE MAR DEL PLATA

En la tabla 3.3, obtenida de la Secretaria de Energia de la Nacién, encontramos el
poder calorifico de cada uno de los combustibles utilizados en el ciclo térmico de la
central:

Tabla 3.3 Poder calorifico de los combustibles

PODER CALORIFICO PODER CALORIFICO
FUENTE  DENSIDAD SUPERIOR

INFERIOR
Kg/lt kcalllt kcallkg kcalllt kcallkg
Gas Oil 8.619 9.211
Fuel Oil 0,945 9.261 9.800 9.923 10.500
Gas Natural - 8.300/m3 : 9.300/m3 i

El poder calorifico de un combustible es la cantidad de calor desprendida por el
combustible en su combustion completa.

La distincion entre el poder calorifico inferior y superior es importante. El
hidrégeno presente en la combustién reacciona formando H:O. Si los productos de la
combustién estan a altas temperaturas, el agua esta en forma de vapor. Si los productos
de la combustion se enfrian hasta la temperatura normal atmosférica el agua se
condensa, cediendo simultdaneamente el calor latente de vaporizacion.

e Poder calorifico superior, medido con un calorimetro, en el que los gases de la
combustion se enfrian, a fin de conseguir que el vapor de agua se condense.

e Poder calorifico inferior, medido con un calorimetro sin enfriamiento de gases,
de manera que el vapor de agua no se condensa.

Por esto, debido a las elevadas temperaturas alcanzadas en el proceso de
combustién no permitiendo la condensaciéon del agua, se utiliza el poder calorifico
inferior.

Dado el consumo especifico de la TG-12 y afectandolo por el poder calorifico del
Gas Natural, obtendremos el consumo unitario, que no es otra cosa que el volumen de
Gas Natural necesario para generar 1 [kWh]:

1
8.300 [kCal/ ]

Consumo unitariorgy; = 4_050[k6a!/kwh} *

3
= 0,488 [™ /i pl

Ahora, partiendo de la potencia eléctrica de salida del grupo generador, la cual es
de 16 [MW], hallaremos el consumo horario de la TG-12, es decir, el volumen de Gas
Natural necesario para que la TG-12 trabaje a plena carga:

1.000 [kW]

Consumo horariorg,> = 0,488 [ms/kWh] * 16 [MW] * TIMW]

= 7.808 [™°/,]
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Partiendo del consumo horario, hallaremos la potencia térmica del combustible de la
siguiente manera:

_ 3 1 [h]
Potenciagas yatural T6-12 = 7-808 [m /h] *8.300 [kcal/m3] ) 3600 [s]

4,187 [k]]

Potenciagas naturaic-12 = 18.001,78 [k(,‘al/ 5] ¥ 1[kCal]

= 75.369,85 ¥/ ]/[S]

Potenciagas naturat Te-12 = 75,37 [MW]

Entonces, el rendimiento del grupo generador de la turbina de gas 12 es el
siguiente:

n Potencia eléctrica de salida _ le[mMw] 651
116-12 = potencia del combustible consumido 75,37 [MW]

De la misma manera se calcularon los rendimientos de los demas grupos
generadores trabajando con Gas Natural como combustible:

Tabla 3.4 Rendimiento de los grupos generadores con Gas Natural

MDPATG12 16 4.050 8.300 0,488 7.807 75,37 | 0,21

MDPATG13 24 3.770 8.300 0,454 10.901 105,23 0,23
MDPATG19 15 4.125 8.300 0,497 7.455 71,96 0,21
MDPATG20 15 4.150 8.300 0,500 7.500 72,40 0,21
MDPATG21 25 3.988 8.300 0,480 12.012 115,96 0,22
MDPATG22 25,88 3.260 8.300 0,393 10.165 98,13 0,26
MDPATVO7 27 2.879 8.300 0,347 9.365 90,41 0,30
MDPATV08 29 2.980 8.300 0,359 10.412 100,51 0,29
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En la tabla 3.5 se muestran los mismos calculos para los combustibles utilizados
en el mes de julio, Gas Oil para las turbinas de gas y Fuel Oil para las turbinas de vapor:

Tabla 3.5 Rendimiento de los grupos generadores con Gas Qil y Fuel Qil

MDPATG12 16 3.734 5.745 69,49 0,23
MDPATG13 24 3.448 10.400 0,332 7.957 96,25 0,25
MDPATG19 15 3.734 10.400 0,359 5.386 65,14 0,23
MDPATG20 15 3.734 10.400 0,359 5.386 65,14 0,23
MDPATG21 25 3.448 10.400 0,332 8.288 100,26 0,25
MDPATG22 25,88 3.260 10.400 0,313 8.112 98,13 0,26
MDPATVO7 27 3171 9.800 0,324 8.736 99,58 0,27
MDPATV08 29 3.305 9.800 0,337 9.780 111,47 0,26

7.2 Gasto de combustible

A continuacién se hara un andlisis de los consumos de combustible de cada
turbina. A partir del consumo horario se determinaran los consumos diarios (las turbinas
de gas no funcionan las 24 horas del dia), y se calculara el costo en cada intervalo.
Ademas se evaluara el costo mensual y anual del consumo de combustible,

No obstante, para el mes de enero (debido al gran consumo), todas las maquinas
funcionaran a plena carga y las 24 horas del dia. Ademas, en el mes de julio, por falta de
disponibilidad del Gas Natural (debido al alto consumo de gas doméstico), se utilizaran
Gas Oil y Fuel Oil, para alimentar a las turbinas de gas y de vapor respectivamente.

En la tabla 3.6, se observan los horarios de entrada y salida de cada maquina, el
mismo fue facilitado por el personal de la central:

Tabla 3.6 Horas de despacho de las maquinas de la central

Hora de Hora de

entrada salida
MDPATVO7 - -
MDPATVO08 - &
MDPATG12 8:47:00 23:47:00
MDPATG13 16:44:00 20:18:00
MDPATG19 8:48:00 0:14:00
MDPATG20 8:49:00 0:19:00
MDPATG21 8:05:00 0:43:00
MDPATG22 8:50:00 1:10:00
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Se analizard nuevamente el caso del grupo generador de la TG-12.

Afectando el consumo horario por la cantidad de horas del dia que funciona la
maquina, obtendremos el consumo de Gas Natural diario. En este caso, la TG-12 entra
en funcionamiento a las 8:47 horas y sale de servicio a las 23:47 horas, trabajando un

total de 15 horas por dia.
Consumo diariorg,, = 7.808 [mB/h] x15 [h/dia] = 117,120 [mS/dia]

El precio de los combustibles correspondientes al Gas Natural, Fuel Oil y Gas Oil
fue obtenido del sitio web de CAMMESA, de donde se extrae: “los precios de referencia
correspondiente a la Redeclaracion Quincenal de la 1era Quincena de Marzo 2015”.

A los precios de los combustibles liquidos, Fuel Oil y Gas Qil, se le ha sumado el
precio correspondiente por flete para tomar el valor de referencia en la Central
Termoeléctrica de Mar del Plata, siendo el mismo de:

Precio de fletes: Gas Oil: 228,57 S/t
Fuel Oil: 484,71 $/m?
Quedando entonces los siguientes precios de los combustibles:

Tabla 3.7 Precio de los combustibles

Combustible Precio Referencia PClI Densidad
Fuel Oil 3329,444 S/t 9800 kcal/kg 945 kg/m?
Gas Oil 4544,447 S/m? 10400 kcal/kg 825 kg/m?

Gas Natural 0,92978 S/m? 8300 kcal/m? 825 kg/m?

Obtenemos entonces un gasto diario y mensual (tomando un mes de 30 dias) de
la TG-12 funcionando con Gas Natural y 10 horas por dia:

Gasto diariorgy, = 117.120 [/ | « 0,92978[%/ 5| = 108.896 [%/ 4]

Gasto mensualrg,; = 108.896 [3/ .| « 30 [0S/, (| = 3.266.875 [%/mes]

Este Ultimo valor, sera el precio pagado por el Gas Natural durante el periodo de
un mes para alimentar a la TG-12. Cabe aclarar que este valor sera igual en todos los
meses del afio, salvo las excepciones del mes de enero y el mes de julio. Donde, en el
mes de enero las maquinas funcionaran las 24 horas del dia para cubrir la gran demanda
energética, y en el mes de julio, donde rige la restriccion del Gas Natural por el alto
consumo doméstico, se alimentaran los grupos con Fuel Oil y Gas Oil.
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A continuacién, se desarrollard el mismo andlisis para todas las maquinas que

operan en la Central. Ademas, se analizan en forma particular los dos meses
mencionados anteriormente.

Entonces, en la tabla 3.8 se muestra el consumo de Gas Natural por hora y por dia

Tabla 3.8 Consumo de Gas Natural para un mes promedio

para cada grupo generador, asi también el gasto econédmico que esto supone por diay
por mes, y ademas el gasto econémico total en $/mes de todas las maquinas operando
en la Central 9 de Julio:

MDPATG12| 16 7.807 15,00 117.108 | 108.885 | 3.266.552
MDPATG13| 24 | 10.901 3,57 38.917 36.185 | 1.085.536
MDPATG19| 15 7.455 15,43 115.028 | 106.951 | 3.208.518
MDPATG20| 15 7.500 15,50 116.250 | 108.087 | 3.242.608
MDPATG21| 25 12.012 16,63 199.760 | 185.733 | 5.571.996
MDPATG22 | 25,88 | 10.165 16,33 165.993 | 154.337 | 4.630.111
MDPATVO7 | 27 9.365 24,00 224.770 | 208.987 | 6.269.603
MDPATVO8 | 29 10.412 24,00 249.889 | 232.342 | 6.970.258

G;Zt:’r;‘;al 34.245.182

En resumen, el gasto mensual en cuanto al consumo de Gas Natural es de

34.245.182 [$/mes]. Este valor sera aplicable a todos los meses del afio, exceptuando
los ya mencionados enero y julio, los cuales se analizardn a continuacion.
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Se analiza, a continuacién, el gasto mensual para el mes de julio, donde las
turbinas de gas funcionaran con Gas Oil y las turbinas de vapor con Fuel Oil. Los
consumos especificos de las maquinas seran distintos por el combustible utilizado y por
esto cambiardn los consumos de combustibles de cada maquina, los mismos fueron

= obtenidos del sitio web de CAMMESA.

Tabla 3.9 Consumos de combustibles para el mes de julio

MDPATG12| 16 5.745 15,00 86.169 474,792 | 14.243.774
MDPATG13| 24 7.957 3,57 28.406 156.518 4.695.547
3 MDPATG19| 15 5.386 15,43 83.099 457.878 | 13.736.339
MDPATG20| 15 5.386 15,50 83.476 459.955 | 13.798.656
— MDPATG21| 25 8.288 16,63 137.837 | 759.483 | 22.784.475
MDPATG22 | 25,88 8.112 16,33 132.475 | 729.939 | 21.898.157
MDPATVO7 | 27 8.736 24,00 209.674 | 698.006 | 20.940.171
MDPATVO8 | 29 9.780 24,00 234.722 | 781.391 | 23.441.731
= Gzitrontzt:l 135.538.851

Como observamos, el gasto mensual total es de 135.538.851 [$/mes], mas alto
que el gasto utilizando Gas Natural. La diferencia sustancial se encuentra en el elevado
precio de los combustibles liquidos utilizados con respecto al Gas Natural.

Para el mes de enero, como ya se menciond, la central funcionard a plena carga
las 24 horas del dia para abastecer |la gran demanda energética que hay en la ciudad de
Mar del Plata.

= Los parametros caracteristicos para este periodo seran iguales a los ya analizados
anteriormente, con la salvedad de las horas de funcionamiento por dia.

53



FACULTAD DE INGENIERIA — UNIVERSIDAD NACIONAL DE MAR DEL PLATA

Por consiguiente, en la tabla 3.10 encontramos los mismos parametros antes
analizados para el mes de enero:

Tabla 3.10 Consumos de combustible para el mes de enero

Mw] [m3/h] por dia [h] [m3/dia] |

MDPATG12 16 7.807 24,00 187.373 174.216 5.226.484
MDPATG13| 24 10.901 24,00 261.629 | 243.257 | 7.297.720
MDPATG19| 15 7.455 24,00 178.916 | 166.352 | 4.990.566
MDPATG20 15 7.500 24,00 180.000 167.360 5.020.812
MDPATG21 25 12.012 24,00 288.289 268.045 8.041.365
MDPATG22 | 25,88 10.165 24,00 243,958 226.827 6.804.817
MDPATVO7 | 27 9.365 24,00 224.770 | 208.987 | 6.269.603
MDPATVO8 | 29 10.412 24,00 249.889 | 232.342 | 6.970.258

G;Ztr"n:c;?' 50.621.625

Dando entonces el gasto mensual del mes de enero un total de 50.621.625

[$/mes].

Para finalizar, se calculara el gasto anual de combustibles:

Gasto anual = 10 * 34.245.182 [$/mes] + 135.538.851 [s/m"’s]
+ 50.621.625 [/ mes]

Gasto anual = 528612296 [¥/ + ]

Este gasto anual es el que se debera abonar para el régimen de generacion
propuesto, acordado previamente con personal de la Central 9 de Julio.
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Capitulo 4. Descripcion del proceso de la Central Termoeléctrica 9
de Julio

Como se mencionod previamente, en el presente trabajo se busca la optimizacion
del ciclo térmico mediante la implementacion de un ciclo combinado utilizando las
magquinas actuales en funcionamiento. En el presente capitulo se expondran los ciclos
reales existentes y sus requerimientos de entrada para funcionar a plena carga.

4.1 Ciclo real de la Turbina de Vapor

El presente analisis sera realizado para el ciclo de la turbina de vapor TV-8 de 29
MW, por ser la turbina que seré estudiada para trabajar en ciclo combinado. Para el ciclo
de la otra turbina de vapor, TV-7 de 27 MW, el esquema es el mismo, sélo que requiere
un caudal apenas menor de vapor para trabajar a potencia nominal.

El ciclo de vapor, es un tipico ciclo de vapor sobrecalentado de 79 Kg/cm?, 495 °C,
sin recalentamiento, con 4 etapas de precalentamiento regenerativo del agua de
alimentacion de la caldera mediante extracciones de vapor con condensacién a 0,0379
Kg/cm? y 33 oC. Los parametros de funcionamientos se enumeran a continuacién:

a) Caudal de vapor de entrada: 111tn/h

b)  Caudal a condensacion: 82,76 tn/h

c¢)  Suma de caudales de extraccion: 28,24 tn/h (un 25 % del caudal de
entrada)

La figura 4.1 muestra el esquema simplificado del ciclo de vapor. En el mismo se
observan los distintos caudales de agua y vapor a lo largo del proceso, como asi sus
temperaturas, presiones y entalpias.

Cada extraccién tiene por finalidad, precalentar el agua de alimentacién a la
caldera, para asi mejorar su eficiencia. Para el ciclo combinado, este esquema de
precalentamiento serd mantenido tal como fue disefiado, ya que las Ultimas etapas de
la turbina de baja presion no fueron disefiadas para soportar todo el caudal que entra a
la turbina de alta. Esto, en el disefio de un ciclo combinado, no seria contemplado de
esta manera, ya que se mantendria un caudal constante en las turbinas, y se
aprovecharian los ultimos gases de escape, antes de salir por la chimenea, para
precalentar el agua de alimentacion. En este trabajo, como se vera, estos gases no son
aprovechados saliendo a una temperatura elevada hacia la atmodsfera, esto es debido a
la imposibilidad de sellar todas las extracciones en la turbina de vapor por lo
mencionado anteriormente.

55



FACULTAD DE INGENIERIA — UNIVERSIDAD NACIONAL DE MAR DEL PLATA

79Kgiem2z 111 mh

B09.4 Kcalkg 495 °C

Caldera

21,25 Kglem2
7.2 tnth
717.43 Kcalkg
206 °C

208,65 Kcalkg
203 °C

Generador
f’f ll!ll-\‘\ll'\
e‘i.&! l]lrrr-jlf
0,0379 Kglcm2
515,45 Kcal'kg 2,68 Kgicm2 7 44 tnh - & 11 Kglcm2
e angue
\.U\\ 640.9 Kcaltkg 124 °C 45 wgumz) alimentacidn con Mwn:_m_ﬂ."..a
4T3"C T 4
HN A.. x\ Cond ¢ WMM ”.w._ﬁ—._..m Gﬂmnhwnmnﬁnﬂ__. 176 °C nﬁ—__-.ﬂ
Ay urw 5 " Bombas agua de
® e Bombas de 85.3°C ik o
exfraccion
368 °C 789
nwnu._m 8.9°C 173°C |
mar ﬁ 1_
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En el esquema del ciclo de vapor, se pueden observar los requerimientos de la
caldera. Esta debe elevar el agua desde la temperatura de entrada (203 2C), hasta su
temperatura de saturacion, que para 79 Kg/cm? es de 292,5 2C. Luego evaporar las 111
tn/h de agua, para luego, en el domo, sobrecalentar el vapor hasta los 495 2C que
requiere la turbina en la entrada de alta presion.

La caldera entrega la energia en forma de calor a partir del Gas Natural, y en el
mes de julio, a partir de Fuel Oil.

Como se observa en el diagrama T-s, figura 4.2, los precalentadores tiene como
objetivo calentar el agua de alimentacion a la caldera. Cada precalentador entrega una
cantidad de calor, y el agua de alimentacién aumenta su temperatura, como se observa
en la figura. Luego del Gltimo precalentador, el agua se encuentra a 203 2C, punto h1 del
diagrama T-s del agua.

A partir de hl, la caldera es la que debe entregar calor al agua para llegar a su
temperatura de evaporacién (292,5 C) para la presién de 79 Kg/cm?, punto h2. Luego
evaporarla, hasta obtener vapor, punto h3. Y luego sobrecalentar el vapor hasta los 495
2C, punto h4.

Las entalpias fueron obtenidas de las tablas del agua del Anexo 1, para el agua
saturada y el vapor saturado. Para el agua a la entrada de la turbina y el vapor
sobrecalentado, las entalpias fueron extraidas del diagrama de Mollier.
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Figura 4.2 Diagrama T-s de un ciclo de agua-vapor de 29 MW
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De acuerdo al diagrama entrépico del agua-vapor, podemos calcular la energia
que entrega la caldera al fluido de trabajo para pasar del estado liquido a 203 2C a vapor
sobrecalentado a 495 °C.

La cantidad de calor a entregar en cada una de las etapas (calentamiento,
evaporacion y sobrecalentamiento) es la siguiente:

Qcatentamiento = M * (hy — hl) (4.1)
Qevaporacién = M * (hs — hy) (4.2)
Qsobrecatentador = M * (hy — h3) (4.3)

h, = entalpia del estado 1 = 208,65 [kCa!/kg]
h, = entalpia del estado 2 = 311,67 [kCaf/kg]
h; = entalpia del estado 3 = 660 [kCal/kg]

h, = entalpia del estado 4 = 812,1 [kCal/kg]

Entonces:

Qcatentamiento = M * (h, — hy) = 30,83 [kg/s] * (311,67 — 208,65)[kcal/kg]

Qcatentamiento = 3176,11 [kcai/s]

Qevaporador =m * (hy — hy) = 30,83 [k‘g/S] * (660 — 311’67)[?'{6(11/;{9]

Qevaporador = 10739 [kcaZ/S]
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. k
Qsobrecatentador = M * (hy — h3) = 30,83 [ 9/5'] *(812,1 - 660) [kCCIZ/kg]

Qsobrecatentador = 4689,2 [kcai/s]

Entonces, la caldera entrega una cantidad de calor tal de la suma de los calores
obtenidos en cada una de las partes de la caldera (calentador, evaporador y
sobrecalentador).

Qcatdera = z Q; = 18604,31 [kcai/s]

Este calor total sera el que deba transferir la caldera de recuperacién de calor
(HSRG) para lograr el funcionamiento de la turbina de vapor en condiciones nominales.
Con el calor de cada una de las etapas obtendremos el perfil de temperatura de la
caldera de recuperacion, donde se analizara la variacién de la temperatura de los gases
de escape de las turbinas de gas contra el perfil de temperaturas del agua-vapor del ciclo
de la turbina de vapor. A su vez, el calor de cada etapa, definird en la caldera de
recuperacion el calor que se debe intercambiar en cada médulo de la misma.
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4.2 Ciclo real de la Turbina de Gas

En un ciclo combinado no es necesario conocer los requerimientos para trabajar a
carga nominal de la turbina de gas, solo importa el caudal, el contenido de 0, y la
temperatura de los gases de escape de la misma. Esto es debido a que, para el ciclo
combinado, de la turbina de gas se usaran los gases de escape para alimentar a la caldera
de recuperacién para lograr los requerimientos de vapor de la turbina de vapor, para
suplantar la caldera convencional. Esto se explicard adecuadamente en el capitulo 5.

En general, todas las turbinas de gas de la Central 9 de Julio tienen un régimen de
trabajo similar. El aire es comprimido en el compresor hasta aproximadamente 10
Kg/cm?, el cual ingresa a la cdmara de combustién. En la misma ingresa el combustible,
para producirse la combustion. En la cdmara de combustién se eleva la temperatura de
la mezcla hasta aproximadamente 1300-1400 °C. Luego, estos gases de combustién,
pasan a través de los dlabes de la turbina de gas, expandiéndose y generando la potencia
mecanica en el eje necesaria para que el alternador genere a potencia nominal. Ademas,
parte de la potencia del eje es utilizada para el trabajo del compresor, como ya fue
explicado.

Como se menciono en el capitulo 1, la combustion se da con exceso de aire, esto
nos permitira tomar, en una correcta aproximacion, a los gases de escape como aire a
alta temperatura.

Ademas, la importancia de conocer el contenido de O; se da para el caso en el cual
la caldera de recuperacion debe tener combustién suplementaria. De ser el caso, si el
contenido de O: es suficiente para que se produzca la combustién adicional, no sera
necesario el ingreso de aire para que se produzca la misma.

La causa de una posible combustion suplementaria, se encuentra en el hecho de
necesitar temperaturas mas elevadas de los gases de combustién, para lograr el correcto
funcionamiento de la caldera de recuperacion de calor.

El siguiente analisis de los gases de combustion fue realizado en las dos turbinas
de gas que se tomaran para trabajar en ciclo combinado. Dicho anélisis fue facilitado por
el ingeniero en seguridad ambiental de la Central Termoeléctrica 9 de Julio.

En el mismo se informd, de acuerdo a la potencia generada, la velocidad de los
gases de escape, la temperatura de los mismos (la cual es tomada gracias a una
termocupla en la parte superior de la chimenea de la turbina de gas) y el contenido de
0..
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TG-13

*Pn= 24 [MW]

eAs=5,1[m?] Area de la chimenea en el punto de medicién
oVs= 34,91 [m/s] Velocidad en la chimenea en el punto de medicién
* Q.= 10682 [m3/min] Caudal real, en condiciones existentesde Py T

e Ts=498,6 [2°C] Temperatura de los gases de chimenea

e 0,=16 [%]

TG-21

e Pn= 25 [MW]

eAs=5,1 [m?) Area de la chimenea en el punto de medicién
oVs=41,98 [m/s] Velocidad en la chimenea en el punto de medicién
e Q,= 12845,4 [m3/min] Caudal real, en condiciones existentesde Py T

o Ts= 491,65 [°C] Temperatura de los gases de chimenea

e 0,= 16 [%]

Como se menciond, es una correcta aproximacion tomar a los gases de la
combustiéon como aire. A partir del caudal (Q., de cada maquina), obtendremos el mismo
en Kg/s, unidad utilizada mas frecuentemente. En la tabla 4.1 se resumen las
propiedades del aire, la misma se encuentra completa en el Anexo 2.

Tabla 4.1 Propiedades del aire

Temp. Density
(°C) (Kg/m3)
0 1.29
50 1.09
100 0.946
150 0.835
200 0.746
250 0.675
300 0.616
400 0.525
500 0.457
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Para 500 C tendremos una densidad de 0,457 Kg/m?, entonces:

6 .
Qa-rors = 10682 [/ i) #0457 [X9/ 5]« [min/s] = 81,36 (/]

1 ;
Qu-ro21 = 12845,4 [/ ]+ 0457 [K9/ o]« [min/s] = 97,84 [/

Entonces, los gases de escape detallados anteriormente tendrdn la funcién de
alimentar a la caldera de recuperacion de calor para entregar su calor al ciclo de vapor.
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Capitulo 5. Implementacién de Ciclo Combinado

En los capitulos precedentes se ha analizado el estado actual de la Central
Termoeléctrica 9 de Julio. Se han presentado las maquinas en funcionamiento, sus
consumos especificos, consumos de combustibles, rendimientos, etc.

En este capitulo analizaremos los beneficios de implementar un ciclo combinado
con las maquinas actuales en funcionamiento. Se impone como hipétesis, que el
régimen de generacion horario sera distinto, ya que las turbinas de gas a trabajar en
ciclo combinado pasaran a trabajar las 24 horas del dia. Esto cambiard la generacién
base de la Central.

5.1 Ciclo combinado gas-vapor de 78 MW

El ciclo combinado del presente trabajo estard compuesto por las maquinas TG-
13, TG-21y TV-8. Es decir, se analizard un ciclo 2x1 y se eligieron para ello las maquinas
de mayor potencia de salida.

Para el acople termodindmico se utilizard una caldera de recuperacién de calor
(HRSG), capaz de transferir el calor latente de los gases de escape, al ciclo de agua-vapor,
para lograr producir vapor en las condiciones necesarias por la turbina de vapor TV-8.
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5.2 Estudio de los parametros de funcionamiento del Ciclo Combinado

Los parametros de entrada seran los correspondientes a las turbinas de gas TG-13
y TG-21. Los mismos ya fueron analizados anteriormente, se resumen en la tabla 5.1.

Tabla 5.1 Propiedades de los gases de escape

1 Gases de escape
Gru Potencia
g [MW] Caudal [kg/s] Temperatura | Contenido en
[eC] Oxigeno (%)
TG-13 24 81,36 498,6 16
TG-21 25 97,84 491,65 16

El escape de ambas turbinas ira hacia un colector, en donde ingresardn a la caldera
de recuperacion de calor, teniendo a la entrada:

eCaudal: 179,2 kg/s
eTemperatura: 495 eC
e Contenido de Oxigeno: 16 %

Para el ciclo de vapor, en el capitulo 4, se analizé el calor que debe transferirse al
fluido de trabajo. Los resultados se encuentran en la tabla 5.2.

Tabla 5.2 Calor a transferir al ciclo de vapor

Calor entregado Calor entregado
Modulo Caudal [kg/s] ol /513 iyl &
Calentador 30,83 3176,11 13298,37
Evaporador 30,83 10739 44964,19
Sobrecalentador 30,83 4689,2 19633,68

En un ciclo combinado de disefio, el agua es precalentada con los ultimos gases de
escape, previo a salir por la chimenea y el caudal de vapor es constante en toda la
turbina. En la conversion a ciclo combinado, esto es algo distinto. Ya que, en los ciclos
de vapor con calentamiento regenerativo, la turbina de vapor del lado de baja presion
estd disefiada para trabajar con un caudal menor de vapor y el calentamiento del agua
de alimentacion es provisto por distintas extracciones de vapor en distintas partes de la
turbina y por esto, el caudal de vapor es decreciente a medida que avanza en la turbina
de vapor.

Es por esto, que se debe respetar la configuracion actual del calentamiento
regenerativo y no inducir un desgaste prematuro de la turbina de vapor.

Entonces, el agua entrard a la caldera de recuperacién a una temperatura de 208
oC y saldra de la misma, como vapor sobrecalentado a 495 2C, todo esto a una presién
de 79 kg/cm?.
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La caldera de recuperacion de calor constara de 3 médulos, donde se calentara el
agua hasta su temperatura de evaporacion, se le entregara el calor para su evaporacion
y se sobrecalentara.

Para determinar el perfil de temperatura de los gases de escape, se debe primero
definir la temperatura de pinch point. Segun la bibliografia consultada?, se toma un valor
sugerido de 10 °C.

Para plantear la transferencia de calor, en cada médulo de la caldera de
recuperacion, se considerara una transferencia de calor perfecta, es decir, todo el calor
que entregan los gases de escape es transferido al ciclo agua-vapor. Las pérdidas de
calor, para calderas de recuperacion de esta potencia, se estiman en 0,5 %?. Por esto, el
error cometido es despreciable en el resultado final.

Entonces evaluaremos a continuacion la transferencia de calor en el evaporador:

Qevaporador = 10739 [kca'{/s] = 44964,19 [k]/S]

Qeva = Mg * Lpg * (tgz = 5_93) (5.1)

Donde: Tg2= Temperatura de los gases a la entrada del evaporador
Te3= Temperatura de los gases a la salida del evaporador

Tgs es la temperatura de saturacion del agua mas 10 2C y la temperatura de
saturacion es de 292,5 °C. Entonces la temperatura de los gases a la salida del
evaporador es:

tgs = (292,5 +10)°C = 302,5 °C = 575,65 °K

Cpe es el calor especifico del aire a presién constante, y el mismo es de 1,067 kJ/kg

Podemos, entonces, hallar la temperatura (tg:) de los gases a la entrada del
evaporador:

Qe 44964,19 [M/4]

Mg Cpg

+ty3 =

1792 [kg/s] x 1,067 [k]/kggf{] e

tg2

tgz = 810,81 °K = 537,66 °C

15.S. Garcia y F.G. Mofiux. (2006) Centrales térmicas de Ciclo Combinado. Teoria y Proyecto.
2. Ganaphaty. (1996) Heat-Recovery Steam Generators: understand the basics.
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De la misma manera, analizaremos lo que ocurre en el sobrecalentador, en donde
se debe entregar el calor necesario para llevar el vapor hasta los 495 ©C.

k
Qsobreca{enrador = 4689,2 [kcal/s] = 19633,68 [ ]/S]

Qsobrecalentador = Mg * Lpg * (tgl = fgz) (5.2)

De la ecuacién anterior podemos despejar Tg1, que es la temperatura a la que
deben ingresar los gases a la caldera de recuperacién:

O 19633,68 ["f/s]

e B 179.2 [kg/s] 1,067 [kj/kgg}(] + 810,81 2K

tgr = 913,5 °K = 640,35 °C

Ahora analizaremos la transferencia de calor ocurrida en el economizador o
calentador:

Qcatentador = 3176,11 [kcal/s] = 13298,37 [kj/S]

Qcatentador = Mg * Cpg * (tgs = tg&) (5.3)

Despejando tgs, hallaremos la temperatura de salida de los gases por la chimenea
hacia la atmdsfera:

| Gt e e o 13298,37 [Y/q]
= tq— = 243,09 TH
9t = tes T oo 1792 [*9/q] « 1,067 [k}/kggf(]

tge = 506,1 °K =233 C
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En la figura 5.1, en base a las temperaturas calculadas, se muestra el perfil de
temperaturas dentro de la caldera de recuperacién de calor.

537,7°C 302,5°C
640,3 °C
495 °C i
T~ 233°C
292,5°C
282,5°C
203 °C
Sobrecalentador Evaporador Economizador
—— Agua-vapor

Figura 5.1. Perfil de temperaturas dentro de la caldera de recuperacion.

——— Gases de escape

Como observamos, para lograr las especificaciones de vapor requeridas por la
turbina de vapor, es necesario elevar la temperatura de los gases de escape al entrar a
la caldera de recuperacién. Esto lo lograremos, como ya fue mencionado, quemando
combustible a la entrada de la caldera, utilizando el oxigeno que contienen los gases de

la combustion.

Figura 5.2. Quemadores de Caldera de recuperacidn de calor
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5.3 Andlisis de la post-combustién

Determinaremos ahora, el combustible adicional que debe ser quemado para
elevar la temperatura de los gases de escape hasta los 640 @C,

Qadicional = Mg *Cp * (tgl - tesc) (5-4)

Qudicionat = 179,2 [kg/s] «1,067["), goK | * (640,35 — 495)[2C]

k
Qudicionat = 27791,85 [ ]/s]

Hemos calculado el calor necesario para elevar la temperatura de los gases de
escape hasta los 640 2C. Ahora determinaremos a cuanto combustible equivale esta
energia, considerando el Gas Natural y el Gas Oil (para el mes de julio).

Gas Natural

Poder Calorifico: 34.750 kJ/m3

27791,85 [/
34750 [¢/
4/ 41

Caudalgy = =0,7998 [™°/5| = 2879 ™%/,

Caudaley = 2879 [M/y] + 24 [1/,] « 30 [#/mes] = 2.072.880 [M*/ppes]

Gas Oil
Poder Calorifico: 10.400 kCal/kg= 43.542 kJ/kg

27791,85 [M/4]
43542 (M),
kg

Caudalgy = — 0,63828 [kg/s] =2.298 [kg/h]

Caudaloo = 2298 [9/y] « 24 [/ ] » 30 [Vimes] = 1.654.560 [/ pes]
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5.4 Consumo especifico y rendimiento

Analizaremos ahora el consumo especifico del ciclo combinado para los dos
combustibles utilizados.

Partiremos del consumo horario (m3/h o kg/h) de cada méquina:
Para Gas Natural

o TG-13:10.901 m3/h
° TG-21:12.012 m3/h
e TV-8 (HRSG): 2.879 m?/h
s Total: 25.792 m3/h

25.792 [ma/h] «8.300 [kCaly .|
- 78.000 [kW]

¢.e = 2.744,5 [kcaz/kWh]

Para Gas Oil

° TG-13:7.957 kg/h
° TG-21:8.288 kg/h
e  TV-8 (HRSG): 2.298 kg/h
. Total: 18.543 kg/h

18.543 [kg/h] + 10.400 [kfai/kg]

N kCal
ce= T = 24724 [KCalf, ]

Los consumos especificos se han reducido en un gran porcentaje al trabajar en
ciclo combinado, llegando a valores mas eficientes que trabajando como ciclo simple.

Los rendimientos de las maquinas serdn los siguientes:

Para Gas Natural:
25792 [™°/,] x8.300 [KCaly ]« 4187 [M/, -]

3.600 [/, ]

Pot.entrada = = 249 [MW]

_ Pot.salida 78 [MW]
6N = Pot.entrada _ 249 (MW

* 100% = 31,3 %
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Para Gas Qil:
18.543 [kg/h] +10.400 [kfaf/kg] * 4,187 [kf/km]

Pot.entrada =
3.600 [5/,]

= 224 [MW]

_ Pot.salida 78 [MW]
6N = Pot.entrada . 224 [MW]

*100% = 34,8 %

Como observamos, el rendimiento para cada uno de los combustibles se ha
elevado al trabajar en ciclo combinado. Recordando que para las turbinas de gas
teniamos rendimientos del orden de 21 %.

Ahora compararemos en qué porcentaje ha aumentado la eficiencia de
combustible. Para ello compararemos con el consumo de las tres maquinas en estudio,
considerando en ambos casos a las turbinas de gas trabajando 24 horas por dia y
ademas, previo al ciclo combinado consideramos el consumo de la turbina de vapor.

Para Gas Natural (previo al ciclo combinado)

¢ TG-13:10.901 m3/h
®TG-21:12.012 m3/h
eTV-8:10.412 m3/h

e Total: 33.325 m3/h

Para Gas Natural (ciclo combinado)

¢ TG-13: 10.901 m3/h
©TG-21:12.012 m3*/h
o TV-8 (HRSG): 2.879 m3/h
e Total: 25.792 m3/h

disminucion del consumo de GNy, = 1 — =23%

Se observa una gran disminucién del consumo de Gas Natural al trabajar en ciclo
combinado. Esta gran reduccién nos permite defender la conveniencia de esta
implementacion, con los beneficios econémicos y ambientales que esto conlleva.

El analisis para Gas Oil carece de sentido, ya que, previo al ciclo combinado la
turbina de vapor trabaja con Fuel Qil en julio, y para el ciclo combinado se utilizara Gas
Oil para la caldera de recuperacion, siendo el mismo combustible utilizado en la turbina
de gas.

71



FACULTAD DE INGENIERIA — UNIVERSIDAD NACIONAL DE MAR DEL PLATA

5.5 Andlisis econémico del gasto de combustible

Ahora evaluaremos el precio del combustible para un mes con Gas Natural y el
otro con Gas Oil, teniendo en cuenta los precios de los combustibles especificados en la
tabla 3.7.

Los siguientes calculos son referidos al combustible quemado en la caldera de
recuperacion de calor:

Preciogas Natural = 2.072.880 [™"/mes] + 092978 [¥/, | = 1.927.322 [¥/mes|

1.654.560 [“9/mes] » 4544 [%/, 5]

25 [kg/ m3]

Preciogas o = =9.113.116 [¥/mes]

En la tabla 5.3, encontraremos las 3 maquinas que trabajan en ciclo combinado,
con su gasto anual de combustible, considerando 11 meses con Gas Natural y el mes de
julio con Gas Oil, con todas las maquinas trabajando las 24 horas del dia. Donde el
consumo de la turbina de vapor, serd referido al ya analizado de la caldera de
recuperacion. Los precios se mostraran en ddlares con la cotizacién a la fecha.

1U$5 =9,34%

Tabla 5.3 Consumos de combustible trabajando en ciclo combinado

TG MDPATG13 24 111.841.625 11.974.478

TG MDPATG21 25 121.336.997 12.991.113 28.211.165
v MDPATV08 29 30.313.658 3.245.574
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Analizaremos ahora, como se hizo en el capitulo 3, el gasto econédmico de estas 3
maquinas previo a estar trabajando como ciclo combinado. Con la salvedad, de que se
tomardn a las tres maquinas trabajando las 24 horas del dia, para poder comparar los

valores.

Tabla 5.4 Consumos de combustible previo al ciclo combinado

TG MDPATG13 24 111.841.625 | 11.974.478
16 MDPATG21 25 121336997 | 12.991.113 | 34.859.313
V. | MDPATVOS 29 92.407.363 9.893.722

Entonces, el ahorro anual sera:

Ahorra anual de combustible = (34.859.313 — 28.211.165)[U$S]

Ahorra anual de combustible = 6.648.148 [U$S]

6.648.148 [U$S]

04 — o
34859313 [Uss] * 100 % = 19.07%

Ahorra anual de combustible [%)] =

Como se observa, se logra un gran ahorro anual al trabajar con las maquinas
analizadas en ciclo combinado, aun cuando es necesaria la post-combustién. Este gran
ahorro justifica la implementacion del ciclo combinado.

El rendimiento obtenido, para el Gas Natural como combustible, es del 31 %. Esto
quiere decir que se ha mejorado el rendimiento de la instalacion, aun asi, no hemos
llegado a los rendimientos a los que se logra llegar con un ciclo combinado de disefio.
Esto se debe a que para el disefio de un ciclo combinado, se eligen las maquinas de gas
y vapor gue mejor se adapten entre ellas. Es decir, si tuviéramos que disenar el ciclo de
vapor para las turbinas de gas TG-13 y TG-21, se elegird una menor temperatura de
sobrecalentamiento del vapor, y también una menor presién del mismo, esto deberia
analizarse evaluando la humedad que quedaria en las ultimas etapas de la expansidon
dentro de la turbina de vapor.

En general, se deberia disefiar de tal modo de evitar una combustién
suplementaria, para maximizar la eficiencia del combustible utilizado. Logrando
menores emisiones, menores consumos de combustible, y un mayor ahorro econémico.
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Capitulo 6. Beneficios econémicos y proyecto de inversion

Como se menciond en capitulos anteriores, al trabajar las tres maquinas en
estudio como ciclo combinado, se obtiene un gran ahorro de combustible y, por tanto,
un gran ahorro econémico.

La inversién que debe hacerse para poder operar en ciclo combinado es sobre la
caldera de recuperacion de calor (HRSG). Para ello, se buscaron los fabricantes de las
mismas alrededor del mundo, y los mismos se exponen en la tabla 6.1.

Tabla 6.1 Fabricantes de calderas de recuperacion de calor

Fabricantes de HRSG
Ansaldo Caldaie | NEM Bertsch energy | Greens Holdings Kawasaki

z Daechang HRSG
Cleaver Brooks |OPEX energy | Victor Energy Corporation IHI Japan
GEA Iberica Doosan Novargi Cimtas Hanjung

Badcock B
Bertsch energy | Rentech il CGV Energy Fainser
Aalborg

Thermax Cmi Hamon Deltak | Vickers Hoskins Engineering

Se solicito informacidon sobre una caldera de recuperacién acorde a los
requerimientos de este proyecto y su valor aproximado a cada uno de los fabricantes
antes expuestos. Se logré obtener la respuesta de uno de ellos, FAINSER S.A. el cual es
un fabricante nacional.

El mismo nos facilité un precio aproximado de 9.500.000 USS, y ademas un costo
de montaje de 1.800.000 USS.

A su vez, se logrd contactar con personal de la Central de Dock Sud. La misma tiene
instalado dos ciclos combinados de 400 [MW] cada uno.

Ellos nos facilitaron el precio que se pago por las calderas de recuperacion de calor
en el afio 2000, el cual fue de 22.656.850 [USS] cada una.

Para adecuar el costo de la caldera de recuperacion debemos traer el costo al afio
presente y estimarlo para la potencia de nuestro proyecto en estudio.
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6.1 Actualizacion del costo de la caldera de recuperacién

En general, los costos de inversion no crecen en la misma proporcion que lo hace
el tamafio. Por esto, cuando se dispone de datos de un proyecto similar pero de
diferente capacidad del deseado, pueden aproximarse los costos de equipos con la
siguiente ecuacion:

X

=10+ (,) @

Dénde: Ia= Inversion deseada para la capacidad Qa
lz= Inversion conocida para la capacidad Qg

El exponente x es el factor costo-capacidad. Existen tablas bibliograficas que dan
valores del factor costo-capacidad para equipos y plantas de proceso. En caso de no
encontrar el equipo deseado, se recomienda tomar un valor promedio para este factor,
el cual es 0,67°.

Entonces:

0,67

Iy = 22.656.850 [U$S] * (78[MW]/400[MW])

Costo de HRSG 450 2000 = 7.577.444 [U$S]

Tenemos, entonces, el precio aproximado de una caldera de recuperacion de 78
[MW] en el afio 2000. Ahora debemos actualizar el valor, al valor del afio presente.

Esta actualizacién se hard mediante un interés compuesto anual 3 %. Con la
siguiente expresion actualizaremos el valor de la caldera:

Crn=Cox(1+D)" (6.2)

Dénde: Cn= Costo al afio actual
Co= Costo del afio de referencia

n= cantidad de afos entre el costo de referencia y el actual

? Ingenieria econémica. Apuntes de citedra.
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Ademas se analizara el tiempo de repago, que es el minimo perfodo de tiempo
tedricamente necesario para recuperar la inversion realizada.

Invercion realizada

Tiempo de repago,n, = (6.5)

Flujo de caja promedio

Donde el flujo de caja representa los flujos de dinero que ingresan y egresan en
un periodo de tiempo.

El resultado obtenido, del tiempo de repago, sélo coincidird con el valor real
cuando los flujos de caja sean iguales. Para obtener el tiempo de repago real, cuando
los flujos de caja no sean constantes, se deberd aplicar un método grafico.

6.3 Andlisis de la rentabilidad del proyecto en estudio

Para analizar la rentabilidad de este proyecto, se estudiara si el mismo es viable
en un plazo de 10 afios. Ya que, si bien la caldera de recuperacién es un equipo nuevo,
el ciclo combinado serd emplazado entre las turbinas de gas y la turbina de vapor, y con
todos los elementos auxiliares ya existentes.

Esto no quiere decir que todos los equipos y elementos auxiliares de la Central
tengan una vida remanente de 10 afios. Pero tampoco seria légico analizar la
rentabilidad del proyecto a 20 afios o mas, cuando ya la central tiene 21 afios en
operacion (segun la fecha comercial establecida por CAMESSA, tabla 3.1).

Se analizarén dos proyectos de inversion, uno con la inversién total en el periodo
inicial y otro con la inversién en los tres periodos previos a la implementacion del ciclo
combinado (proyectar la implementacién en 3 afios).

Para cada proyecto se presentard una tabla con ingresos y egresos del dinero, y su
consecuente flujo de caja. La misma se proyectard hasta el horizonte del proyecto, el
cual es de 10 afios.

A efectos de considerar una tasa de descuento real, que refleje una rentabilidad
aceptable para el proyecto, se considera un proyecto de mediano riesgo con una tasa
de descuento del 20 % anual (tasa recomendada para proyectos de riesgo medio).

Ademas se considerard una tasa de inflacion anual en ddlares del 3 %. Y una tasa
de depreciacién anual para la caldera de recuperacién del 4 %.
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6.4 Proyecto de inversién 1 — Inversién total en el periodo inicial

Se considera hacer la inversién econémica total en el periodo inicial (Per.0) donde
se tiene en cuenta el costo de compra de la caldera de recuperacion de calor mas su
costo de montaje.

Ademds se considera un valor residual de la caldera convencional del 10 % del
valor de la caldera de recuperacién y también se considerara el hecho de evitar la
compra de una nueva caldera convencional (considerando su valor al 80 % de la caldera
de recuperacién), en caso de continuar trabajando con ciclo simple. Esto es debido al
envejecimiento actual de las calderas.

Al final del periodo (afio 10) se considera el valor residual de la caldera de
recuperacion con su valor indexado y depreciado.

En cada periodo se considera el retorno (ahorro anual de combustible) afectado
por la tasa de inflacién anual en ddlares.

En la tabla 6.2 se resumen los datos necesarios para el célculo del valor actual neto
(VAN), la tasa interna de retorno (TIR) y |a tasa interna de retorno modificada (TIRM).

Tabla 6.2 Datos para el cdlculo de la VAN, TIR y TIRM
T A e

3,0
7.600.000
9.500.000
1.800.000
6.648.148

20%

10,0
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Entonces, en la tabla 6.3 se muestran los resultados obtenidos:

Tabla 6.3 Inversion total en el periodo inicial
Inversién total en el periodo inicial

0 0 0 0

0| 6.648.148 | 6.847.592 8.176.383 | 8.421.675| 8.674.325
7.600.000 0 0 0 0 0
-1.800.000 0 0 0 0 0
760.000 0 0 0 0 0

0 0 0 0 0| 6.451.296
6.648.148 | 6.847.592 8.176.383 | 8.421.675| 15.125.621

Ademas se obtuvo el tiempo de repago en forma grafica, donde para cada periodo
se van acumulando los flujos de caja precedentes, figura 6.1.

Tiempo de repago

90.000.000

80.000.000

70.000.000

60.000.000

50.000.000 -

40.000.000 -

uss

30.000.000
20.000.000

10.000.000

0

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
-10.000.000
Afios del proyecto

Figura 6.1 Tiempo de repago del proyecto de inversion 1
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6.5 Proyecto de inversién 2 — Inversion total en 3 periodos previos

En este proyecto de inversidn, se considera hacer la inversién en los tres periodos
previos a la implementacion del ciclo combinado. Al momento de hacer la tercera
inversion, se considerara el periodo inicial (Per.0) y se comenzara a trabajar en ciclo
combinado.

Al momento de hacer cada inversion se tendra en cuenta el valor actual del dinero
del periodo considerado, es decir, estara afectado por la inflacién anual en délares.

Las demas consideraciones tomadas para el proyecto de inversién anterior, rigen
para este también.

Tabla 6.4 Inversion total en los 3 periodos iniciales
Inversién total en 3 periodos iniciales

-3.166.667 | -3.261.667 | -3.359.517 0 0 0

0 0 0| 6.648.148 8.421.675 8.674.325

0 0| 7.600.000 0 0 0

0 0| -1.800.000 0 0 0

0 0 760.000 0 0 0

0 0 0 0 0| 12.767.071

| -3.166.667 | -3.261.667 | 3.200.483 | 6.648.148 8.421.675| 21.441.396

De la misma manera se grafican, en la figura 6.2, los flujos de caja acumulativos
para obtener el tiempo de repago:

Tiempo de repago
100.000.000

80.000.000
60.000.000

A 40.000.000
2 .000.

20.000.000

-20.000.000

Afios del proyecto

Figura 6.2 Tiempo de repago del proyecto de inversién 2
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6.6 Conclusiones sobre los proyectos de inversién

Como se pudo verificar, ambos proyectos inversion resultan rentables en un plazo
de 10 afos. Esto justifica la conveniencia de implementar el ciclo combinado.

Como se presenta a continuacioén en la figura 6.3, el proyecto de inversion 1
presenta un mayor Valor Actual Neto. Esto representa, en un valor del dinero actual, la
ganancia obtenida al final del proyecto.

VAN [USS]

m Proyecto de inversion 1 ® Proyecto de inversion 2

Figura 6.3 Resultados del VAN para los proyectos de inversion

Consecuentemente, también encontramos una mayor Tasa Interna de Retorno,
figura 6.4, para el proyecto de inversion 1. No obstante, la TIR de ambos proyectos es
mayor a la tasa de descuento (20 %) que previamente se considerd para evaluar la
rentabilidad del proyecto.
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TIR

64,7%

229,1%

Proyecto de inversion 1 Proyecto de inversién 2

Figura 6.4 Resultados de la TIR para los proyectos de inversion

Dados los resultados de la VAN y de la TIR, podemos afirmar que el proyecto de
inversion 1 es el mas rentable y se deberia optar por este.

No obstante, si no se dispone del total del capital a invertir, se deberia optar por
la segunda alternativa, permitiendo la inversién en tres periodos. Logrando, también,
una rentabilidad aceptable.

En ambos casos, al comenzar a trabajar con un ciclo combinado, el tiempo de
repago es menor al afio. Logrando beneficios econdmicos en un muy corto periodo de
tiempo, siendo esto, un atractivo para tomar la decisién de invertir.
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Capitulo 7. Estudio de Impacto Ambiental

Los procesos convencionales de generacion eléctrica, ademas de ser poco
eficientes, producen efectos indeseables al medio ambiente. El progreso de la
civilizacion ha conducido a consumos de energia crecientes, en especial la energia
eléctrica, que acciona desde pequefios artefactos hogarefios, las comunicaciones,
transportes, y otros servicios, hasta complejas y pesadas maquinarias industriales.
Paralelamente, las consecuencias negativas de las actividades que contribuyen al
abastecimiento de las formas utilizables de la energia (reduccién o agotamiento de las
reservas de recursos no renovables, contaminacién, alteraciones de los ecosistemas,
etc.) se han incrementado hasta llegar a niveles cada vez mas preocupantes.

En este escenario, el uso racional de los recursos primarios en los procesos de
conversion y de la utilizacion de las formas secundarias, o sea la produccién del efecto
deseado con el minimo consumo de recursos y afectacion al medio ambiente, se impone
como un primer concepto cuya necesidad de aplicacién resulta imperiosa, y que deberfa
evolucionar ain mas en la medida en que los factores lleguen a una proximidad al limite
de lo aceptable.

La combustién de los combustibles fésiles liberan en el ambiente gases que
producen efecto invernadero, acidificacion, adelgazamiento de la capa de ozono
estratosférica, produccién de ozono troposférico, etc.

El efecto invernadero se produce por el aumento de la concentracién en la
atmosfera de gases termoactivos, que impiden la salida de |a radiacién térmica emitida
por la Tierra, con el consecuente aumento de su temperatura media. Entre los gases que
producen este efecto se cuenta el CO,, principal producto de la combustién de
combustibles fésiles utilizados como fuente energética en las centrales térmicas
convencionales.

Otra emisién nociva de las centrales térmicas es la de NOx, que no se produce por
la presencia de compuestos nocivos en los combustibles, sino por combinacién del
nitrogeno que posee el aire con el oxigeno a altas temperaturas. Este gas contribuye a
la acidificacidn, es téxico para los humanos, y contribuye también a la eutrofizacién de
los medios acuosos. Existen hoy técnicas para disminuir su intensidad, ya sea actuando
en el proceso de combustion, inyectando por ejemplo vapor en los grupos turbogas,
luego de la etapa de compresidn, o bien por reduccién catalitica.

Desde la perspectiva de este trabajo, se buscé una optimizacion de la utilizacion
de los recursos naturales no renovables. Como se demostrd, con la implementacién del
ciclo combinado se han logrado mayores valores de eficiencia, logrando producir la
misma potencia utilizando menores volimenes de combustibles. Logrando, asi también,
una disminucion de la temperatura de los gases de la combustién que son despedidos a
la atmdsfera.
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7.1 Emisiones de CO;

En el analisis del consumo de la Central, se calculé cuanto combustible era

consumido por dia por cada maquina operando a plena carga.

En las tablas 7.1, 7.2 y 7.3 encontramos el consumo de combustible mensual de
cada maquina, para las tres variantes estudiadas (mes promedio, enero y julio):

Para un mes promedio tenemos:

Tabla 7.1 Consumo de combustible mensual para un mes promedio

TG MDPATG12 16 Gas Natural 3.513.253
TG MDPATG13 24 Gas Natural 1.167.519
TG MDPATG19 15 Gas Natural 3.450.836
TG MDPATG20 15 Gas Natural 3.487.500
TG MDPATG21 25 Gas Natural 5.992.811
TG MDPATG22 | 25,88 | Gas Natural 4.979.792
v MDPATVO7 27 Gas Natural 6.743.104
v MDPATVO8 29 Gas Natural 7.496.675

36.831.489

Para el mes de enero tenemos:

Tabla 7.2 Consumo de combustible mensual para el mes de enero

TG MDPATG12 16 Gas Natural 5.621.205
TG MDPATG13 24 Gas Natural 7.848.867
TG MDPATG19 15 Gas Natural 5.367.470
TG MDPATG20 15 Gas Natural 5.400.000
TG MDPATG21 25 Gas Natural 8.648.675
TG MDPATG22 | 25,88 | Gas Natural 7.318.739
v MDPATVO7 27 Gas Natural 6.743.104
v MDPATVO08 29 Gas Natural 7.496.675

54.444.734
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Y para el mes de julio:

Tabla 7.3 Consumo de combustible mensual para el mes de julio

Potencia Consumo de it

TG |MDPATG12| 16 Gas Oil 2.585.077
TG MDPATG13 24 Gas Oil 852.186
TG |MDPATG19[ 15 Gas Oil 2.492.984

: 16.543.911
TG |MDPATG20| 15 Gas Oil 2.504.293
TG MDPATG21 25 Gas Oil 4,135.113
TG MDPATG22 | 25,88 Gas Oil 3.974.257
V. [MDPATVO7 [ 27 Fuel Oil 6.290.229

. 13.331.902
v MDPATVO8 29 Fuel Qil 7.041.673

Entonces, sumamos los voliumenes anuales consumidos de cada combustible:

Consumogas naturar = (10 * 36.831.489 + 54.444.734)[m3]

= 422.759.624 [™/ = |

Consumogye; on = 13.331.902 9/ . |

Consumogqs o = 16.543.911 [kg/aﬁo]

Una vez definidos los consumos de combustibles, se calcularan las emisiones de
CO;. Estas emisiones fueron calculadas a través del factor de emisiones por CO,, el cual
fue definido por la Secretaria de Energia y por la Secretaria de Ambiente y Desarrollo
Sustentable.

En la tabla 7.4 encontramos el factor de emision por tipo de combustible:

Tabla 7.4 Factor de emision de CO, por combustible

Combustible Factores de Emision
Gas Natural (NG) 1,951 tCO;/dam?
Fuel Oil (FO) 3,197 tCO,/t
Gas oil (GO) 3,176 tCO,/t
Cmi (Carbon Mineral) Nacional 2,335 tCOy/t
Cmi (Carbon Mineral) Importado 2,803 tCO,/t
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Las emisiones de CO; por Gas Natural seran:

Emisiones de CO5 ¢ vaturai

= 1,951 [tcoz/damg] &1 [dam3/1000 m3] *422.759.624 [m3/aﬁ0]

= 824.804 [0/ . ]

Emisiones de COZFueI oil — 3197 [tcoz/t] * 1 [t/looo kg] *13.331.902 [kg/aﬁo]

tCOz/

= 42,6222/ s ]

. tCo k
Emisiones de COy ., ,; = 3,176 [ Z/t] * 1 [t/l(}OO kg] *16.543.911 [ g/aﬁo]

tCOz/

=52.543 ["“"2/ ¢ 1

Las emisiones totales anuales de CO; son:

Emisiones de €O, 1. = 919.969 aiio]

Los resultados anteriores muestran el nivel de emisiones de CO; de la Central
Termoeléctrica 9 de Julio, al cabo de un afio, en las condiciones operativas actuales.

7.2 Reducciéon de emisiones en Ciclo Combinado

Para hacer una comparacidén representativa, se tomaran los consumos de las
maquinas a trabajar en ciclo combinado, las cuales son: TG-13, TG-21 y TV-8. Se
calcularan las emisiones de este conjunto antes de trabajar como ciclo combinado, y sus
emisiones como resultado de trabajar en ciclo combinado.

Como ya se ha mencionado, para trabajar en ciclo combinado, ambas turbinas de
gas trabajaran las 24 horas del dia. Por lo que tomaremos el caudal de Gas Natural del
mes de enero y este se repetird en los 11 meses del afio, salvo el mes de julio. Entonces,
para hacer la comparacién, se tomaran las emisiones de las turbinas trabajando como
ciclo abierto, pero con la mencién anterior, funcionando 24 horas por dia.
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De las tablas anteriores podemos extraer los consumos de combustible para las

tres maquinas mencionadas:

Combustible: Gas Natural

TG-13 (24 h/dia): 7.848.867 m3/mes
TG-21 (24 h/dia): 8.648.675 m3/mes
TV-8: 7.496.675 m3/mes

Sumando los consumos de las tres maquinas y evaluando 11 meses del afio,

tenemos un consumo total de Gas Natural de:

Consumo de Gas Natural = 263.936.387 F"E/aﬁol

Emisiones de COZGa.s Natural

= 1,951 [0/ yga] 1[99/ 150 ] + 263936387 [/ 5]

= 514,940 [(€02/_

ﬁo]

Combustible: Fuel Oil
TV-8 (Julio): 7.041.673 kg/mes = 7.041.673 kg/afio

. tCo k
Emisiones de CO5 ., ,; = 3,197 [ z/t] *1 [t/]_ggo kg] *7.041.673 [ g/aﬁo]

tCOZ/

=SPEII Y

Combustible: Gas Oil
TG-13 (Julio — 24 h/dia): 5.728.985 kg/mes = 5.728.985 m?3/afio
TG-21 (Julio — 24 h/dia): 5.967.692 kg/mes = 5.967.692 kg/afio

Emisiones de COy. . oir
= tCo ¢ kg
=376 [“““2/] * 1[t/1000 kg] +11.696.677 [/ - ]
= 37,149 [€02/

aﬁo]
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Las emisiones totales de CO; de las maquinas mencionadas, previo a trabajar como
ciclo combinado, son:

Emisiones de C0O, = 574.601 [tCOZ/aﬁo]

Trabajando como ciclo combinado, como ya hemos visto, las turbinas de gas TG-
13 y TG-21 seguiran trabajando de la misma manera, pero el consumo de la turbina de
vapor TV-8, se ha disminuido como hemos calculado anteriormente. Este consumo
ahora, en la caldera de recuperacion, es el necesario para elevar la temperatura de los
gases de escape desde 500 2C hasta 691 °C.

Como ya hemos calculado, para elevar la temperatura de los gases, necesitamos
un caudal de Gas Natural de: 2879 m3/h.

Consumo de Gas Natural para HRSG
= 28797 24 1]+ 30 [ s] - 10765,

3
= 22.801.680 [/ x,]

Sumando el consumo de la caldera de recuperacién al consumo de las turbinas de
gas mencionadas, tenemos un consumo para trabajar en ciclo combinado de:

Consumo de Gas Natural para Ciclo combinado

=22.801.680 [/ yz,| + (7.848.867 « 1) [/ 1 |

+ (8.648.675 * 11) [mg/

afio] = 204.274.642 [ms/aﬁo]

Emisiones de CO, Gas Natural en ciclo combinado

= 10951 [tCOz/dam3] v 1 [dam3/1000 3| *204.274.642 [ms/aﬁo]

tCOz/

=398.540 [/ 5 ]
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Para el mes de julio, como se ha mencionado, las turbinas de gas trabajan con Gas
Oil, y también lo hara la caldera de recuperacién. El consumo de Gas Oil de la caldera es:
2.298 kg/h

Consumo de Gas Oil para HRSG
= 2.298 [kg/h] « 241/ 40|+ 30 [0/ o] « 1[meS/ 1 ]

= 1.654.560 [9/ . ]

Sumando el consumo de las turbinas de gas, nos da un consumo anual de Gas Oil
de:

Consumo de Gas 0Oil para Ciclo combinado

= 1.654.560 [9/_ ]+5.728.985 [kg/

aho] + 5-967.692 ["‘9/

aﬁo]
= 13351.237 [9/ . |
Emisiones de CO; gas 0i1 en ciclo combinado

e tCo t kg
=3,176 [ Z/r] * 1[ s kg] % 18.851087 9], .. ]

= 42403 [1¢02/ _ |

Entonces las emisiones totales de CO; al trabajar en ciclo combinado son:

tCOz/

Emisiones de CO, = 440.943 [ i)
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En la figura 7.1 se resumen las emisiones totales para el ciclo convencional y para
el ciclo combinado:

Emisiones de CO2

700.000
600.000
500.000
400.000

300.000

tCOz2/afo

200.000
100.000

0
Ciclo convencional Ciclo combinado

Figura 7.1 Comparacion de emisiones de CO;

La reduccidon de las emisiones de CO; al trabajar como ciclo combinado es:

440.943

_—_—— — 0,
574.601 s

Reduccion de Emisiones de CO, = 1

Como se observa, trabajando las maquinas mencionadas como ciclo combinado,
se han logrado reducir los niveles de emisiones de CO; a la atmdsfera en mas de un 20
%.

Esto justifica, desde el lado ambiental, la implementacion del ciclo combinado, ya
gue toda mejora que implique una reduccion en los niveles de emision es beneficioso
para el medio ambiente.

Y una reduccién en los niveles de consumo de los recursos naturales no
renovables, hace también que, esta implementacion resulte favorable.

91



FACULTAD DE INGENIERIA — UNIVERSIDAD NACIONAL DE MAR DEL PLATA

Conclusion

El ciclo combinado obtenido por la conversién de los ciclos termodinamicos de gas
y vapor existentes no podrd alcanzar la eficiencia de un ciclo combinado de disefio, por
las limitaciones que imponen los equipos que se conservan. Esto se debe a la necesidad
de inyectar combustible adicional en la caldera de recuperacién, provocando una
disminucién en la eficiencia del ciclo. En cambio, al disefiarlo desde cero, se
seleccionaran dos ciclos termodindmicamente compatibles para su trabajo en conjunto,
teniendo temperaturas de gases de escape mayores a la del vapor sobrecalentado v,
ademds, una caldera de recuperacién con dos niveles de presién para el mayor
aprovechamiento del calor de los gases de escape a temperaturas mas bajas.

No obstante, se ha demostrado que la eficiencia del conjunto al trabajar como
ciclo combinado ha aumentado, logrando grandes beneficios, tanto econémicos como
ambientales.

La inversién a realizar, esta fuertemente respaldada, obteniendo resultados de
rentabilidad elevados, y un periodo de amortizacién muy corto. Esto, a su vez,
considerando el problema existente con las calderas convencionales, las cuales
requieren de una importante reparacion o reemplazo.

Siendo un tema importante para la sociedad el uso eficiente de los recursos no
renovables, la energia, el cuidado del medio ambiente y el cambio climatico, con Ia
conversién a ciclo combinado se logran disminuir las emisiones de CO; a la atmésfera
de las tres maquinas en estudio.
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Discusion

Para el desarrollo del trabajo se tomaron los consumos especificos del sitio web
de CAMMESA, los mismos no se encuentran actualizados. El deterioro de las calderas
convencionales ha generado un aumento de los mismos. Es decir, el consumo de
combustible de estas calderas es mds alto que el calculado y la diferencia al implementar
el ciclo combinado sera mayor.

En caso de llevarse a cabo la implementacién de un ciclo combinado en la Central
Termoeléctrica 9 de Julio, debera estudiarse el lugar de emplazamiento de la caldera de
recuperacion. Consiguiendo las dimensiones de la misma, provistas por un fabricante,
se podran emplazar a la salida de las turbinas de gas, a la intemperie, y con una tuberia
aislada dirigir el vapor hacia la turbina. La otra alternativa, seria instalarla en el lugar
donde se encuentra la caldera actual, para esto deberian llevarse los gases de escape
hacia este lugar. En ambos casos, deberia estudiarse la pérdida de carga y calor que se
pierde el transportar el gas o vapor para decidir sobre la mejor alternativa.
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ANEXO
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Anexo 1. Propiedades del agua

Valumen especifico, Energia interna, Entalpia, Entropia,
mkg kJikg kl/kg kJikg - K
Pres. Lig. Vapor Lig. Vapor Liq. Vapor Lig. Vapor
Temp., sat., sat., sat., sat., Evap., sat., sat., Evap., sat., sat., Evap., sat.,

T°C P kPa v, Ve uy [ u, h, heg hy 5 S 5,

0.01 0.6117 0.00100C 206.00 0000 23749 23749 0.001 25009 25009 00000 9.1556 9.1556

5 0.8725 0.001000 147.03 21.019 23608 23818 21.020 2489.1 2510.1 0.0763 8.9487 9.0249
10 1.2281 0.001000 106.32 42020 23466 23887 42022 24772 25192 0.1511 B8.7488 8.8999
15 1.7057 0.001001 77.885 62980 23325 23955 62.982 24654 2528.3 (0.2245 8.5559 8.7803
20 23392 0.001002 57.762 B3913 231B4 24023 83915 24535 25374 0.2965 B8.3696 B8.6661
25 3.1698 0.001003 43.340 104,83 23043 24091 104.83 24417 25465 0.3672 8.1895 8.5567
30 4.2469 0.001004 32.879 125.73 2290.2 24159 12574 24298 25556 (04368 B8.0152 84520
35 56291 0.001006 25.205 146.63 2276.0 24227 14664 24179 25646 05051 7.8466 B3517
40 7.3851 0.001008 19.515 167.53 22619 24294 16753 24060 25735 05724 7.6832 8.2556
45 95853 0.001010 15.251 18843 22477 24361 18844 23940 25824 06386 7.5247 8.1633
50 12.352 0.001012 12.026 209.33 22334 24427 20934 23820 25913 0.7038 7.3710 B.0748
55 15.763 0.001015 9.5639 230.24 22191 24493 23026 23698 2600.1 0.7680 7.2218 7.9898
60 19.947 0.001017 7.6670 251.16 22047 24559 251.18 23577 26088 0.8313 7.0769 7.9082
65 25.043 0.001020 6.1935 272.09 21903 24624 27212 23454 26175 0.8937 6.9360 7.8296
70 31l.202 0.001023 5.0396 293.04 21758 24689 29307 23330 2626.1 0.9551 6.7989 7.7540
75 38.597 0.001026 4.1291 31399 2161.3 24753 31403 23206 26346 10158 66655 7.6812
80 47416 0.001029 3.4053 33497 21466 24B16 33502 23080 26430 10756 6.5355 7.6111
85 57.868 0.001032 2.8261 355.96 21319 24878 356.02 22953 26514 1.1346 6.4089 7.5435

90 70.183  0.001036 2.3593 376.97 2117.0 24940 377.04 22825 26596 1.1929 6.2853 7.4782
95 B4.609 0.001040 1.9808 398.00 2102.0 25001 398.09 22696 26676 1.2504 6.1647 7.4151

100 101.42 0.001043 1.6720 419.06 2087.0 2506.0 419.17 22564 26756 13072 6.0470 7.3542
105 120.90 0.001047 1.4186 440.15 20718 2511.9 440.28 2243.1 26834 1.3634 59319 7.2952
110 143.38 0.001052 1.2094 461.27 20564 2517.7 46142 22297 2691.1 14188 58193 7.2382
115 169.18 0.001056 1.0360 48242 20409 25233 48259 22160 26986 14737 57092 7.1829
120 198.67 0.001060 0.89133 50360 20253 25289 50381 22021 27060 1.5279 56013 7.1292

125 232.23 0.001065 0.77012 524.83 2009.5 25343 525.07 2188.1 2713.1 1.5816 5.4956 7.0771
130 270.28 0.001070 0.66808 546.10 1993.4 25395 54638 21737 2720.1 1.6346 5.3919 7.0265
135 313.22 0.001075 0.58179 567.41 1977.3 25447 56775 2159.1 27269 1.6872 52901 6.9773
140 361.53 0.001080 0.50850 588.77 1960.9 25496 589.16 21443 27335 1.7392 5.1901 6.9294
145 41568 0.001085 0.44600 610.19 1944.2 25544 61064 21292 27398 1.7908 5.0919 6.8827

150 476.16 0.001091 0.39248 63166 19274 25591 63218 21138 27459 1.8418 4.9953 6.8371
155 543.49 0.001096 0.34648 £53.19 19103 25635 65379 20980 27518 1.8924 4.9002 6.7927
160 618.23 0.001102 0.30680 674.79 1893.0 2567.8 67547 2082.0 2757.5 1.9426 4.8066 6€.7492
165 700.93 0.001108 027244 69646 1B754 25719 697.24 20656 27628 19923 47143 6.7067
170 792.18 0.001114 0.24260 718.20 1857.5 2575.7 719.08 20488 2767.9 2.0417 4.6233 6.6650

175 892.60 0.001121 0.21659 740.02 1839.4 25794 741.02 20317 27727 20906 4.5335 6.6242
180 1002.8 0.001127 0.19384 76192 18209 25828 763.05 20142 2777.2 2.1392 4.4448 6.5841
185 11235 0.001134 0.17390 78391 1802.1 25860 78519 1996.2 27814 2.1875 4.3572 6£.5447
190 1255.2 0.001141 0.15636 B06.00 17830 25890 B0743 19779 27853 22355 4.2705 65059
195 13988 0.001149 0.14089 828.18 1763.6 2591.7 829.78 1959.0 27888 2.2831 4.1847 6.4678
200 1554.9 0.001157 0.12721 85046 17437 25942 85226 19398 27920 2.3305 4.0997 64302
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Volumen especifico, Energia interna, Entaipia, Entropia,
mikg kJikg kl/kg kiikg - K

Pres. Lig. Vapor Lig. Vapor Lig. Vapor Lig. Vapor
Temp., sat. sat, sat, sat., Evap., sat., sat., Evap., sat, sat.,  Evap.. sat.,
T°C PakPa v, Vg Uy Uy Uy h, hy hy S, Sy 5
205 17243 0001164 0.11508 87286 17235 25064  B7487 10200 27948 23776 40154 6.3930
210 19077 0.001173 0.10429 80538 1702.9 25983 89761 18997 2797.3 24245 30318 6.3563
215 21059 0001181 0094680 91802 16819 25999 92050 18788 27993 24712 38489 6.3200
220 23196 0001190 0086094 04070 1660.5 26013 94355 18574 28010 25176 37664 6.2840
225 2549.7 0001199 0078405 963.70 16386 26023  966.76 18354 28022 25639 36844 62483
230 2797.1 0.001209 0071505 986.76 1616.1 26029  990.14 18128 28029 26100 3.6028 6.2128
235 3062.6 0.001219 0065300 10100 15932 26032 10137 17805 28032 26560 35216 6.1775
240 33470 0001220 0059707 10334 15698 26031 10375 17655 2803.0 27018 34405 6.1424
245 3651.2 0001240 0.054656 10569 15457 26027 10615 17408 28022 27476 3.3596 6.1072
250 39762 (001252 0050085 10807 15211 26018 10857 17153 28010 27933 32788 6.0721
255 43229 0.001263 0045941 11047 14958 26005 11101 16890 2799.1 28390 31979 60369
260 46923 0.001276 0042175 112B8 14609 25087 11348 1661.8 27966 2BB47 31169 6.0017
265 50853 (0001280 0.038748 11533 14432 25965 11508 16337 27935 20304 30358 59662
270 5503.0 0.001303 003522 11779 14157 25037 11851 16046 27897 29762 20542 59305
275 5046.4 0001317 0032767 12029 1387.4 25903 1210.7 15745 27852 30221 28723 58944
280 64166 0001333 0030153 12282 13582 25864 12367 15432 27799 30681 27898 58579
285 69146 0001349 0027756 12537 132811 25818 12631 15107 27737 3.1144 27066 58210
290 74418 0001366 0025554 12797 12969 25765 12808 14769 2766.7 3.1608 26225 57834
295 79900 (0001384 (0023528 13060 12645 25705 1317.1 14416 27587 32076 25374 57450
300 8587.0 (.001404 0021650 13327 12309 25636 13448 14048 27496 32548 24511 57059
305 92004 (0001425 0019932 13600 11959 25558 1373.1 13663 27394 33024 23633 56657
310 08650 0.001447 0018333 13877 1159.3 25471 14020 13269 27279 33506 22737 56243
15 10,556 0001472 0016849 12161 1121.1 25372 14316 12834 27150 33994 21821 55816
20  11.284 0.001499 0015470 14451 10809 25260 14620 12385 27006 34491 20881 55372
325 12,051 0.001528 0.014183 14750 10385 25134 14934 1191.0 26843 349098 19011 54908
330 12,858 0.001560 0.012979  1505.7 9935 24992 15258 11403 26660 35516 18006 5.4422
s 13707 0.001597 0011848 15375 9455 24830 15504 10860 26454 36050 17857 53907
340 14,601 0.001638 0010783 15707 8938 24645 15946 10274 26220 36602 16756 5.3358
345 15541 0.001685 0.009772 16055 837.7 24432 16317 09634 25051 37179 15585 5.2765
350 16,529 0001741 0008806 16424 7759 24183 16712 8927 25639 37788 14326 52114
355 17,570 0.001808 0.007872 16822 706.4 23886 17140 8129 25269 3B442 1.2042 51384
360 18,666 0001895 0006950 17262 6257 23519 17615 7201 24816 39165 1.1373 50537
365 19.822 0.002015 0006009 17772 526.4 23036 18172 6055 24227 40004 09489 49493
370 21,044 0.002217 0004953 18445 3856 22301 18912 4431 23343 4.1119 06890 4.8009
373.95 22,064 0.003106 0003106 20157 0 20157 20843 (4] 20843 44070 O 4.4070
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Anexo 2. Propiedades del aire

Constant Constant
Temp. | Density | Viscosty | Gnematc | G5 | Pressure | yolume | qpecin
Heat Heat Ratio
©C) | (kg/m3) (Pa-s) (m%/s) OxgK) | (rkgK) (I/kg-K)

0 1.29 1.71x10-5 1 1.33 x 10-5 287 1000 716 1.40
50 1.09 1.95x10-5| 1.79x 10-5 287 - - -
100 0.946 2.17x10-5 | 2.30 x 10-5 287 1010 723 1.40
150 0.835 2.38x10-5 | 2.85x 10-5 287 - = =
200 0.746 2.57x10-5| 3.45x 10-5 287 1020 737 1.:39
250 0.675 2.75x10-5 | 4.08 x 10-5 287 - - -
300 0.616 2.93x10-5(4.75x10-5 287 1040 758 1.38
400 0.525 3.25x10-5 | 6.20 x 10-5 287 1070 781 1.37
500 0.457 3.55x10-5 | 7.77 x 10-5 287 1090 805 1.36
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