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RESUMEN

El objetivo del presente articulo es el analisis y la optimizacion de una propuesta de ciclo combinado
con turbina de gas parcialmente regenerativa y con calderas de recuperacion de calor de dos y tres
niveles de presion con recalentamiento.

En la actualidad, la totalidad de los ciclos combinados instalados consisten en turbinas de gas de ciclo
simple o de combustidn secuencial, cuyo gas de escape se emplea para producir vapor en calderas de
dos o tres niveles de presion, con la finalidad Gltima de producir potencia en una turbina de vapor.
Comercialmente no se han empleado turbinas de gas de ciclo regenerativo, debido a que la
introduccién de un regenerador introduce cierta complejidad en el ciclo y, aunque permite el ahorro
combustible, también merma la produccion de vapor por la disminucion de la temperatura del gas a la
entrada de la caldera. No obstante lo anterior, existen trabajos (por ejemplo [1]) en los que se
demuestra la viabilidad termodindmica de las turbinas de gas de ciclo regenerativo en ciclos
combinados.

La configuracion objeto de estudio (propuesta en [2]) consiste en la introduccion de una regeneracion
parcial del aire proveniente del compresor con parte de los gases de escape de la turbina. El resto de la
fraccion masica de gases de escape se dirige a los intercambiadores de calor de mayor temperatura de
la caldera de recuperacion de calor (sobrecalentador de alta y recalentador, en su caso), manteniendo
intacta la temperatura maxima alcanzable por el ciclo de vapor. Ambas corrientes se vuelven a mezclar
antes de la entrada al evaporador de alta presion, continuando por el resto de intercambiadores
(economizadores e intercambiadores del nivel de baja presion).

Con objeto de comparar de forma homogénea las distintas configuraciones se procede a tres tipos de
optimizaciones: (1) una optimizacién exclusivamente termodinamica, con el rendimiento térmico del
ciclo como funciéon a maximizar; (2) una optimizacién termodindmica limitando el tamafio de los
equipos de transferencia de calor (regenerador + caldera de recuperacion); y (3) una optimizacién
termoecondmica minimizando el coste de produccion.

Palabras clave: Ciclo combinado, Turbina de gas regenerativa, Optimizacion termoecondmica.

IX CONGRESO NACIONAL DE INGENIERIA TERMODINAMICA — Cartagena 3,4 y 5 de junio de 2015 1068



EFICIENCIA ENERGETICA Y SOSTENIBILIDAD

1. Introduccidn

Como es bien conocido, los ciclos termodindmicos en los que se basa el funcionamiento de una
central de ciclo combinado son, salvo para aplicaciones muy particulares, de tipo Joule-Brayton
(turbina de gas) para el ciclo de alta temperatura y de tipo Rankine(trabajando con agua) para el de
baja. Actualmente se conocen y se utilizan distintas variantes de ambos ciclos, turbina de gas y ciclo
de vapor, para una conversion altamente eficiente de la energia térmica en energia mecanica vy,
posteriormente, eléctrica. Asimismo, se conocen distintas formas de integracion de ambos ciclos por
medio de calderas de recuperacion de calor, utilizando distintos niveles de presién de produccién de
vapor para reducir las pérdidas exergéticas en la caldera e, incluso, aprovechando el calor procedente
de la refrigeracion de la turbina de gas en el ciclo de vapor, que de otra forma se pierde.

Las configuraciones mas conocidas de los ciclos y de las calderas de recuperacion de calor estan bien
documentadas desde hace décadas en textos de referencia (como [3,4]). No obstante, durante las
Gltimas décadas se pueden encontrar numerosos trabajos orientados a la mejora del rendimiento de esa
tecnologia, destacando en los Gltimos afios los desarrollados por Franco [1,5,6] que muestran, por
ejemplo, la conveniencia de emplear combustion secuencial junto con una turbina de gas regenerativa;
los deCarcasci y Facchini [7]; el deNajjar [8], querealiza un exhaustivo repaso y enumera las ventajas
de numerosas tecnologias asociadas a los ciclos combinados; y los de Bassily [9,10].En otros trabajos
se presentan diversas configuraciones de turbinas de gas, entre las que se incluyen ciclos de
combustién secuencial, con compresiones escalonadas y refrigeradas y con calderas con post-
combustién [11], y también el ciclo de gas regenerativo [12]. Finalmente, en [13,14] se propone el uso
de la regeneracion tanto para el aire que se dirige a la cdmara de combustion como para el propio gas
combustible.

A pesar de que los estudios aconsejen su uso, una de las configuraciones que habitualmente se desecha
a nivel comercial es, precisamente, el ciclo de gas regenerativo. Como es sabido, en este ciclo se
incluye un intercambiador de calor llamado regenerador por el que circula todo el gas de escape que
procede de la turbina y todo el aire que proviene del compresor. Al estar los dos flujos en contacto
térmico, la corriente de gas de escape, a mayor temperatura, cede calor al aire procedente del
compresor. De esa forma, el aire que se dirige a la cdmara de combustion se precalienta. Gracias al
precalentamiento del aire con los gases de escape, se requiere menos aporte térmico de la fuente de
energia y, por tanto, se reduce el consumo de combustible.

Una de las razones por las que se desecha es que la temperatura del gas que se dirige a la caldera de
recuperacién se reduce debido a la necesaria cesion de calor del gas de escape al aire que se
precalienta. Esto conlleva una disminucion de la exergia que entra en la caldera de recuperacién de
calor, lo que se traduce en una merma de potencia del ciclo de vapor y en un peor aprovechamiento
del calor residual de la turbina de gas, que reduce el rendimiento del ciclo de vapor y tiende a reducir
el rendimiento del conjunto del ciclo combinado. Esta merma puede ser incluso més acusada cuando
la turbina de gas opera a cargas parciales, ya que, en ese caso, se tienen menores caudales masicos y/o
menores temperaturas de escape en la turbina.

En definitiva, si bien la mejora del rendimiento de la turbina de gas suele dominar, debido al ahorro de
combustible, el efecto contrapuesto de la bajada de la temperatura del gas de escape con la
consecuente merma de potencia en el ciclo de baja temperatura disminuye la mejora de rendimiento
del ciclo combinado. Esto, sumado al aumento en la complejidad de la instalacién y a su
encarecimiento, desaconseja normalmente el empleo de ciclos de gas regenerativos en plantas de
potencia con ciclos combinados de turbinas de gas y vapor.

En el presente trabajo se propone una configuracion que posibilita la realizacion del ciclo de gas de
forma regenerativa, con la consecuente reduccion de consumo de combustible, sin que con ello se
incurra en una pérdida de temperatura en la parte mas caliente de la caldera de recuperacion de calor y
sin reducir la temperatura del vapor antes de que entre en la turbina. El ciclo propuesto se analiza
desde un punto de vista termodindmico, para resaltar sus ventajas, y se optimiza para cuantificarlas.
En concreto, se realizan tres optimizaciones: una exclusivamente termodinamica, otra termodinamica
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pero limitando el tamafio de los equipos de transferencia de calor y, finalmente, una optimizacion
termoecondmica minimizando el coste de generacion.

2. Ciclo combinado con turbina de gas parcialmente regenerativa.

Como se acaba de mencionar, el objetivo de la propuesta es implementar un ciclo de gas regenerativo
que permita el ahorro de combustible sin perder temperatura en la parte mas caliente de la caldera de
recuperacion de calor ni reducir la temperatura del vapor del fluido del ciclo de baja temperatura.

La figura 1 muestra de forma simplificada el esquema de la central. Como se observa, la corriente del
gas a la salida de la turbina se divide en dos caudales, uno dirigido hacia un intercambiador
regenerativo y otro dirigido a la caldera de recuperacién de calor. El caudal de gas de escape que
circula por el regenerador precalienta el aire a la salida del compresor antes de su entrada a la cAmara
de combustion, permitiendo un ahorro de combustible. El resto de caudal se dirige a la caldera de
recuperacion de calor, cuya configuracion difiere de las convencionales en su zona de mayor
temperatura.
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Figura 1: Esquema de la configuracion con regeneracion parcial: (4-regenerador; 15-cuerpo de alta
temperatura de la caldera; 16-cuerpo de baja temperatura de la caldera).

En concreto, la caldera est& separada funcionalmente en dos cuerpos, uno de alta temperatura, que esta
constituido exclusivamente por sobrecalentadores y recalentadores que reciben calor del gas de escape
que no se dirige al regenerador, y otro cuerpo de menor temperatura que alimenta de vapor al de alta 'y
gue estd constituido por economizadores, evaporadores y sobrecalentadores, segin los disefios
habituales en este tipo de calderas. Por este segundo cuerpo circula ya todo el caudal de gases de
escape, por lo que previamente han de mezclarse las dos corrientes.

De esa forma, la turbina de gas puede trabajar segun un ciclo regenerativo mientras la parte de alta
temperatura de la caldera sigue estando en contacto con parte de los gases de escape a la temperatura
de salida de la turbina. La exergia que entra en esa parte de la caldera es menor en magnitud absoluta
(por el menor gasto masico) si es comparada con el caso de un ciclo combinado convencional no
regenerativo, pero igual en valor especifico, cuya importancia a efectos termodindmicos es mayor. En
efecto, con la ayuda de la figura 2 se muestra que se puede obtener la misma temperatura de vapor
para caudales mésicos de vapor parecidos, ya que la capacidad calorifica del gas que cede calor en una
caldera de recuperacion convencional es mayor que la del fluido sobrecalentado en los diferentes
niveles de presion de la caldera, por lo que puede reducirse el caudal méasico de gas (representado en
linea discontinua en la figura 2).

IX CONGRESO NACIONAL DE INGENIERIA TERMODINAMICA — Cartagena 3,4 y 5 de junio de 2015 1070



EFICIENCIA ENERGETICA Y SOSTENIBILIDAD

Enfriamiento del gas

/ Calentamiento del agua

q

Figura 2: Diagrama calor-temperatura simplificado.

3. Configuraciones de dos y tres niveles de presion con recalentamiento.

Una vez explicado el esquema de la configuracion, se pasan a definir con mayor detalle las dos
configuraciones que se analizan y optimizan en los apartados sucesivos, una de dos niveles de presion
(2P) y otra de tres niveles de presion con recalentamiento (3PR).

Se establece que la potencia de la turbina de gas correspondiente a la configuracion 2P ha de
desarrollar 180 MW de potencia, mientras que la correspondiente a la 3PR desarrolla 240 MW (en
[15] se discuten dichos niveles de potencia). Los parametros que definen el disefio de la turbina de gas
se resumen en la tabla 1, en la que se especifican asimismo los valores limite que pueden tomar dichos
pardmetros.

Tabla 7: Pardametros de disefio de las turbinas de gas.

Condiciones ambientales 288 K, 1 bar T entrada a la turbina 1500 K
Relacién de compresion 6:1-35:1 APcamara de combustion 5%
Npolitrépico, compresor 90% Npolitrépico, turbina 91%
Eficiencia del regenerador 0-100% Fraccidén masica, « 0-1

Se observa que se define un pardmetro, «, que determina la proporcién de caudal masico que se dirige
al regenerador. Cuando « toma un valor nulo se trata de un ciclo combinado convencional, mientras
que si toma un valor unitario se trata de una configuracion completamente regenerativa (en la que todo
el gasto se dirige inicialmente al regenerador y posteriormente a la caldera, sin dividir).

Se considera especialmente relevante la pérdida de carga adicional que experimenta el aire a su paso
por el regenerador (al margen de la que tiene lugar en la cdmara de combustidn), puesto que cuanto
mayor sea el regenerador, mayor sera la pérdida de carga y el efecto positivo del precalentamiento se
podra ver contrarrestado por la pérdida de carga. Para estimar dicha pérdida se emplea la siguiente
correlacion, obtenida de [16]:

Ereq (%) = (£(%) — 48)/30 (1)

Siendo &4 la pérdida de carga del aire y ¢ la efectividad del regenerador.

La tabla 2 muestra, andlogamente, los principales pardmetros de disefio del ciclo de vapor de las
configuraciones 2P y 3PR, respectivamente. Tanto los puntos de acercamiento (approachpoint, 12 K)
como la presion del nivel de baja en la configuracion 3PR (5 bar) se han mantenido constantes,
tomando valores tecnologicamente adecuados pero no variables con objeto de simplificar las
optimizaciones, ya que su influencia es bien conocida y no afecta ni cualitativa ni cualitativamente a
los resultados obtenidos.
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Tabla 8: Parametros de disefio de las configuraciones 2P y 3PR.

Presion de alta 45 — 180 bar AT terminal.sobrecalentadores y recal. 2-40K

Presion de media (3PR) 10 — 44 bar p extraccion 0,3 bar

Presion de baja (2P) 5 bar — 30 bar p condensacion 50 mbar
Pinchpoints 2-30K TNisentrépico, turbina 89%
Approachpoints 12K Misentrépico, bombas 5%

4. Optimizaciones termodinamicas y termoeconomica.

Como se ha mencionado anteriormente, durante el trabajo se realizaron tres tipos de optimizaciones
para cada una de las dos configuraciones:

e Optimizacién termodindmica: maximizacién del rendimiento térmico;

e Optimizacion termodinamica restringida: maximizacion del rendimiento con limitacion del
tamafio de los distintos intercambiadores de calor (caldera de recuperacién y regenerador), a
través dela suma de los pardmetros UA de cada uno de ellos. Se establecen dos limites para
cada configuracion: 4000 y 6000 W/(m?K) para la configuracién 2P y 8000 y 10000 W/(m?K)
para la configuracion 3PR.

e  Optimizacion termoecondmica: minimizacion del coste de generacion.

Debido a la naturaleza del problema de optimizacién, que considera numerosos pardmetros de disefio
(tablas 1y 2) y restricciones, el calculo de los disefios éptimos requiere del empleo de un algoritmo de
optimizacion. Para este estudio se ha empleado un algoritmo genético, que ha sido probado con éxito
en trabajos anteriores (por ejemplo [15]) y se comporta correctamente trabajando con este tipo de
sistemas.

En el caso de la optimizacion termodinamica, la funcién objetivo es el propio rendimiento térmico de
la instalacion, que se obtiene por medio de los balances de masa y energia aplicados a cada una de los
componentes de la central. El valor de la efectividad del regenerador se fija en 95% y los pinchpoints
y diferencias terminales de temperaturas se establecen en un minimo de 5 K.

El objetivo de la optimizacion termodinamica restringida es maximizar el rendimiento pero
considerando un tamafio maximo de los cambiadores. Las configuraciones regenerativas y pseudo-
regenerativas tienden a presentar mejor rendimiento a costa de una mayor superficie de intercambio de
calor. La funcion objetivo en este caso es, de nuevo, el rendimiento térmico, pero se procede al clculo
de los pardmetros UA de cada intercambiador y se penalizan aquellos disefios en los que la suma de
los distintos UA sea mayor que el valor limite establecido a través de la siguiente expresion:

Fo=n, -(YUA -UA, /50 @)

Por ultimo, el objeto de la optimizacion termoecondmica es hallar los disefios con menor coste de
generacion. Para ello es necesario conocer los costes de explotacion (amortizacion, operaciéon y
mantenimiento y coste de combustible) de cada uno de los disefios, asi como su produccion anual.

El coste de amortizacion es la suma de los costes de cada uno de los equipos, nivelados y anualizados,
mas los costes asociados a la construccion y montaje de la central. La tabla 3 resume el modelo de
coste asociado a cada componente y partida, asi como los datos empleados para el calculo financiero.
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Tabla 9: Modelos de costes.

Compresor o 17
P ®) ortm, e In(rc) [17]
n pref — 77p

Cémara de combustion ($) 46,08 -, - (1+ e0'18-TET—26’4) [17]
0,995 - §CC

Turbina de gas ($) 47934 -ty (re)- 1+ e0037Er 542 [17]

77p,ref - 77p

Regenerador ($) 0.59 [18]
2681 - (%j

Intercamb. Caldera ($) 6750-UA®® + 21276 - th, +1184,4 . 2 [18]

Turbina de vapor (M€) 1,8-(0,115- Pot(MW) + 2,75) [15]

Como en [15], se establece que la inversion total es el doble de la inversion de los equipos mostrados
[4] y que el coste de operacion y mantenimiento es el 10% del coste de explotacion. La tasa de interés
es del 10%, el tiempo de explotacion 15 afios y se consideran 7000 h de funcionamiento anual.

Teniendo en cuenta los modelos de costes de la tabla 3, el coste de generacion a minimizar se calcula
con la siguiente expresion:

Ca + Ccomb + Co—m

Pot-h @)

CkWh,medio =

5. Resultados.

La figuras 3 y 4 muestra los resultados obtenidos de las distintas optimizaciones efectuadas. Las
graficas mostradas presentan, para cada configuracion, el rendimiento térmico del ciclo combinado
(eje de la izquierda) y el coste de generacion (eje de la derecha), para cada una de las cuatro
optimizaciones.

Para la configuracion 2P (figura 3) se observa que los mejores rendimientos se han obtenido para las
series de rendimiento optimizado y rendimiento maximo con UA=6000 W/(m?K), mientras que los
mejores costes se obtienen para la serie de coste optimizado, siendo ambos resultados esperables.

En lo referente al grado de regeneracion, se observa que los rendimientos tienden a aumentar y los
costes a reducirse conforme el grado de regeneracién aumenta. Sin embargo, los mejores resultados no
se obtienen para a = 1 (configuracion completamente regenerativa) sino para valores ligeramente
menores. Este resultado justifica la configuracion propuesta e indica que, efectivamente, la
regeneracion es interesante, pero lo es mas si los sobrecalentadores pueden seguir en contacto con el
gas de escape de la turbina, sin que pase previamente por el regenerador. EI comportamiento es
analogo para los resultados de rendimiento y de coste.

Para la configuracion 3PR (figura 4), la tendencia conforme el grado de regeneracion aumenta es
menos apreciable (e incluso contraria) para valores de o bajos. Sin embargo la configuracién se
comporta de forma similar a la 2P para a altos y los rendimientos maximos y costes minimos mejoran
con la introduccidn de la regeneracion parcial.
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Figura 3: Resultados de las optimizaciones de la configuracién 2P.
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Figura 4: Resultados de las optimizaciones de la configuracion 3PR.

6. Conclusiones y consideraciones finales.

En el trabajo se ha propuesto y analizado una configuracion de ciclo combinado con turbina de gas
parcialmente regenerativa, cuyo objetivo es el de permitir la regeneracion y, con ello, el ahorro de
combustible sin que se vea afectada la temperatura de entrada a la caldera. La configuracion se estudia
con calderas de recuperacion de calor de dos y tres niveles de presion con recalentamiento.

Se han realizado tres tipos de optimizaciones, de las que se extraen las siguientes conclusiones:

e Optimizaciéon termodinamica, cuyo objetivo es maximizar el rendimiento térmico: se
comprueba que, efectivamente, la configuracion con regeneracion parcial mejora el
rendimiento obtenido por las configuraciones sin regeneracion y la completamente
regenerativa, pero lo hace a costa de aumentar las superficies de intercambio de calor.

e Optimizacion termodinamica restringida, con el objetivo de maximizar el rendimiento con
limitacion del tamafio de los distintos intercambiadores de calor: como resultado se obtienen
menores rendimientos y mayores costes de generacion gue en la optimizacién anterior.

e Optimizacién termoecondmica, con el objetivo de minimizar el coste de generacidn: como
resultado de estas optimizaciones, se vuelven a obtener buenos rendimientos (algo inferiores a
los de la optimizacion termodindmica) con menores costes de generacion, y las
configuraciones parcialmente regenerativas contindan comportdndose mejor que las
configuraciones sin regeneracion y completamente regenerativas.
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