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Abstract— The growing world energy demand and concern for the environment have driven the search for more efficient and sustainable
technologies for electricity generation, with combined cycle power plants standing out for their high efficiency and low emissions. This study
performs a thermodynamic analysis of these plants through numerical simulations with the EES program, evaluating different configurations
and operating parameters, whose results show that performance optimization is possible through the proper selection of variables such as the
pressure ratio in the compressor, the turbine inlet temperature and the operating conditions of the heat recovery boiler, in addition to
identifying the influence of factors such as fuel quality and environmental conditions. The research contributes to the advancement of thermal
energy knowledge, providing a valuable tool for engineers and power plant designers, enabling more informed decisions and more efficient
optimization of energy resources.
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Resumen— La creciente demanda energética mundial y la
preocupacion por el medio ambiente han impulsado la biisqueda de
tecnologias mas eficientes y sostenibles para la generacion de
electricidad, destacindose las centrales termoeléctricas de ciclo
combinado por su alta eficiencia y bajas emisiones. Este estudio
realiza un andlisis termodindmico de estas centrales mediante
simulaciones numéricas con el programa EES, evaluando diferentes
configuraciones y parametros operativos, cuyos resultados
demuestran que la optimizacion del rendimiento es posible mediante
la seleccion adecuada de variables como la relacion de presion en el
compresor, la temperatura de entrada a la turbina y las condiciones
de operacion del caldero de recuperacion de calor, ademas de
identificar la influencia de factores como la calidad del combustible
y las condiciones ambientales. La investigacion contribuye al avance
del conocimiento en energia térmica, proporcionando una
herramienta valiosa para ingenieros y disefiadores de centrales
eléctricas, permitiendo decisiones mas informadas y una
optimizacion mds eficiente de los recursos energéticos.

Palabras clave-- Ciclo combinado, Termodinamica, Eficiencia
energética, Emisiones, EES, Generacion de energia

I. INTRODUCCION

La creciente demanda global de energia eléctrica, sumada
a la preocupacién por el cambio climatico y la disminucion de
los recursos fosiles, ha impulsado la bisqueda de tecnologias
de generacion de energia mas eficientes y sostenibles [1]. En
ese sentido, las Centrales Termoeléctricas de Ciclo Combinado
(CTCC) han emergido como una opcién atractiva debido a su
alta eficiencia y bajas emisiones en comparacion con las
tecnologias convencionales [2], [3]. Los ciclos combinados
juntan la eficiencia de un ciclo de gas Brayton con la
flexibilidad de un ciclo de vapor Rankine, aprovechando el
calor residual de los gases de escape de la turbina de gas para
generar vapor y producir energia adicional [4]. Diversos
estudios, como la Ref. [5], [6] han demostrado que estas
centrales pueden alcanzar eficiencias térmicas superiores al
60%, lo que las convierte en una opcidn altamente competitiva
en el mercado energético actual. La Ref. [7] utilizo modelos
matematicos para examinar parametros como la relacion de
presidn y temperatura de entrada de turbina, etc, mostrando que
la refrigeracion con vapor alcanza una eficiencia méaxima del
57.93%. Sin embargo, el disefio y operacion 6ptimos de una

CTCC requieren un analisis detallado de mdltiples variables,
incluyendo la relacion de presién en el compresor, la
temperatura de entrada a la turbina de gas, y las condiciones de
operacién del caldero de recuperacion de calor. Estudios
previos, como los de la Ref. [8], [9] han explorado el impacto
de estos parametros en el rendimiento de las CTCC, pero adn
existen oportunidades para profundizar en la comprension de
las interacciones entre las diferentes variables y optimizar el
disefio de estas plantas.

El objetivo principal de este trabajo es contribuir a la
optimizacion de las CTCC mediante un analisis exhaustivo de
su comportamiento termodinamico. Se presenta un caso de
estudio detallado de la central termoeléctrica Puerto Bravo en
Mollendo, Perd, utilizando el programa Equation Enginnering
Solver (EES) como herramienta de simulacion. Los resultados
obtenidos permiten identificar las condiciones de operacion
Optimas y proporcionar recomendaciones para mejorar la
eficiencia y reducir las emisiones de la planta.

Il. METODOLOGIA

La investigacion empled un enfoque cuantitativo, basado
en la simulacién numérica y el anélisis de datos. Se selecciond
la central termoeléctrica de ciclo combinado Puerto Bravo
como caso de estudio para realizar un analisis detallado de su
desempefio. Utilizando el software EES, se desarrollé un
modelo termodindmico de la planta, permitiendo simular
diversas condiciones de operacién y evaluar el impacto de
diferentes variables en la eficiencia y las emisiones. Se llevé a
cabo un analisis de sensibilidad para determinar la influencia de
pardmetros clave como la relacién de presién en el compresor,
la temperatura de entrada a la turbina de gas y las condiciones
de operacién del caldero de recuperacién de calor. Segln se
observan en la Tabla I.
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TABLAI
VARIABLES PARA EL PROCESO DE SIMULACION

VARIABLE TIPO INDICADORES ESCALA
Condiciones de entrada Presion 0.8—1.0 bar
del aire | Temperatura 5-30°C

Humedad 30 a 90%
Condiciones de entrada | Presién 70 a 150 bar
del vaporen la T.V. Temperatura 400 - 600 °C
Condiciones de salida de
los gases de combustién | Temperatura 90-150°C
Condiciones de salida del .
; Presion 4 —20 kPa
vapor de la turbina de D Humedad 0-_16%
vapor
Relacion de presiones en B
el compresor del ciclo a | Presion alta 12-30
gas Presién baja
Temperatura méaxima de
sallc_la de los gases de la | Temperatura 400 — 600 °C
turbina a gas
Relacion aire- kg de aire
combustible D kg de combustible 30-80
Poder calorifico 40 000 — 56 000
kd/kg
Tipo de combustible D Propiedades 0.60_0.65

termodinémicas(p)

_ 3
Costo 0.21-032 $/m

| 1-3

Niveles de presion en el
HRSG

Utilizacion de
recalentamiento
Utilizacion de post
combustién

Approach point D
Pinch point D
Diferencia de
temperaturas entre ambos |
ciclos

Presién de extraccion al
desaireador |

5-8°C
5-8°C

Temperatura
Temperatura

Temperatura 25a50°C

Presion 0.2 -2 bar

1->Variable Independiente
D - Variable Dependiente

Los resultados de las simulaciones se compararon con
datos reales de la planta para validar el modelo y obtener
conclusiones solidas. Ademas, se realizé un andlisis de ciclo de
vida para evaluar el impacto ambiental de la central a lo largo
de toda su vida util.

A. Ecuaciones y consideraciones para la inclusion en el
programa EES.

A continuacion, se presenta el analisis termodinamico de
los diferentes equipos que conforman el ciclo con turbina a gas.

El filtro: En este se produce una caida de presion del aire que
ingresa al compresor. Luego la presion de salida en el filtro es:

Apfiltro

= 1 —plcin
o ] po(1 — plcin)

P1 = Po — APrutro = Po [1 -

El compresor: Es el lugar de una pérdida importante del
rendimiento. En efecto las transformaciones termodinadmicas
modifican el estado del fluido de trabajo, siendo correctamente
expresadas a través del rendimiento politropico de la maquina.
La presion de salida del compresor es:
D2 L, .
—=m  Relacién de presiones
D1
El proceso de compresion se estudia segin una transformacion
politrépica y bajo la hipotesis de gas ideal. La temperatura de
salida es, por tanto:
n-1
I, Pz)T N L
T (P1 ()
Asimismo, el rendimiento politropico es:

, 0
etapc = —
PE=%

n R.etapc

cp

T _ (p_z)R.etapc
T; P1

Si: etapc =1

Por lo tanto:
n==k

=

-1
Tai _ (@)T
Ty P1
Con esta expresion encontraremos la minima temperatura
en el proceso de compresién con un proceso isoentrépico. Para
la obtencién de la temperatura real, que serd algo mayor;
debemos incluir la eficiencia de compresion adiabatica del
compresor.
- Ty =T
ac TZ _ T1

Donde:

ng,. = Eficiencia adiabatica del compresor

T, = TemperaturarealenK

La cédmara de combustion: Se transfiere la energia del
combustible en calor entregado al ciclo; teniéndose en cuenta
que se presentaran perdidas en ese Pproceso que son
consideradas a través de la eficiencia de la cémara de
combustion. Valor que generalmente es alto entre 95 a 97%.
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Nee = &
cc QT
Donde:

Ne. = Eficiencia de la cAmara de combustion; en %
Q4 = Calor entregado al ciclo;en kW.
Qr = Calor total aportado por el comb. al ciclo, en kW.

Poder calorifico superior del gas natural:

i=n

PCS = Z(fn * PCS;)
i=1

Donde:

fn = Fraccién molar el combustible componente iésimo

PCS; = Poder Calorifico superior del combsutible componente iésimo

El balance de energia se aplica en la siguiente ecuacion:
Qa = Thg-Cpg- (T; —Ty)
Qr =m..PC
Donde:

k

my, = Flujode gases;en ?g

k
m, = Flujo de combustible; en ?‘g
T, = Temp.de ingreso ala cimara de combus,en K

T; = Temp.de salida de la cAmara de combus,en K

También se conoce la temperatura maxima del ciclo, que
viene a ser la temperatura con la que los gases ingresan a la
turbina a gas (Ts). Esta temperatura puede estar comprendida
entre 1100 y 1600 °C.

En este caso se aplica la ecuacidn de balance energético al
volumen de control de la camara de combustion.

Nee PC.11, = 1iy. cpy. (T3 — Ty)
_ Qa _ 1hy.Cpy. AT

Or  m.PC

nCC

tite. PC.1¢e = 1iy. Cpg. AT

e PC.Nee = (ting + ). Cpg. AT
a
titg. PC.1oe = (rE + 1) .Cpy. AT

Turbinas de gas: Se puede considerar como el elemento mas
peculiar y mas critico debido a las temperaturas extremas a las
que estd expuesta de modo continuo. La peculiaridad del
expansor reside en la necesidad de operar a temperaturas
comprendidas entre los 1100 y los 1600°C, muy superior a la
temperatura méxima admisible por los materiales metélicos
(800°C si se habla de super-aleaciones, 550 a 600 °C si se habla
de aleaciones de alto grado). Esto es posible gracias al
enfriamiento del cuerpo metalico de los alabes de la turbina.

k-1
()"
Ty Dai

Con esta expresion encontraremos la minima temperatura
en el proceso de expansidn con un proceso isoentrépico. Para la
obtencidn de la temperatura real, que sera algo mayor; debemos
incluir la eficiencia de expansidn adiabatica de la turbina a gas
para hallar la Ta.

Donde:

Nexp = Eficiencia adiabatica de expansion de la turbina a gas
T,i = Temperaturaideal en K
T, = TemperaturarealenK

k-1
T _(m)
Thi  \pa

De esta expresion se obtendra la temperatura Ta.

:® HRSG

|
X'G_

Ta

Fig. 1 Esquema para determinar la temperatura a la salida de la turbina de gas.

\

Potencia del eje:
Weje TG = Weje GE T WejeK

n _ Wbornes
G Weje TG

n _ Weje TG
mec WTG

WTG = Thg. Cpg. (T3 - T4)
Wbornes

= mg- Cpg- (T3 - T4)- NmectG
Nge

_ ma- CPaire- (TZ - Tl)

Nmec k

Turbina de vapor: El ciclo Rankine es el ciclo idealizado de
vapor. Recibe su nombre en honor del Ingeniero y Fisico
William John Macquorn Rankine (Escocia, 1820 — 1872).

Eficiencia del ciclo combinado: La eficiencia del ciclo de
Carnot es la méxima que puede lograr cualquier proceso
térmico:

Ncarnot = 1 — T_C

Tr - Latemperatura del foco frio o medio ambientey T, es
la temperatura del foco caliente a la que se suministra calor.
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Aunque esta eficiencia es ideal si da una idea de la calidad del
proceso térmico y también se puede usar para ser comparado
contra el rendimiento real.

4

Condensador (

1 -

) i
Bomba

Fig. 2 Ciclo Rankine.

U5um <o

2

|
I

La eficiencia del ciclo combinado se define entonces como:
Nee = PretoT + PretsT
c Qgr + QsF
Donde:
Nee: Eficiencia del ciclo combinado
Pyet g7t Potencia neta de la turbina de gas.
Pyet s7i Potencia neta de la turbina de vapor
Qgr: Calor aportado por el consumo de combus.de la turbina de ga
Qsr: Calor de quemado (postcombustién), en caso exista.

También se puedes considerar los consumos auxiliares Py,,,:
_ Pneter + Pret st — Paux

Ncec = : :
Qgr + Qsr

La eficiencia de los ciclos de gas y vapor respectivamente son:
Pyetgr

QGT

Pyetst

Mgt =

NsT

B Qer(1 —ner) + Qsr

hi

N
s

Fig. 3 Diagrama h — s indicando los diferentes estados para el calculo.
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I11. RESULTADOS

La central térmica de ciclo combinado tomada como
referencia para el clculo manual y luego al que se le hard variar
los diversos parametros, es la central Termoeléctrica Puerto
Bravo- Nodo Energético del Sur Mollendo de 720 MW de
potencia.

Esta central sera de cuatro turbinas de gas de 180 MW cada
una, con su caldera recuperadora, y dos turbinas de vapor de eje
multiple acopladas a cada par de turbinas a gas.

El ciclo de vapor serd de dos niveles de presién con una
extraccién en la turbina de vapor para precalentamiento de los
tanques desaireadores.

La Fig. 4 se muestra el diagrama de proceso del concepto
de central definido (solo se muestra el esquema de 2 turbinas a

gas y una de vapor, entendiéndose que el esquema se duplica.

[T}

Fig. 4 Diagrama de Proceso de la Central de Ciclo Combinado del Proyecto.

B. Datos para el calculo de la central.
Célculo de las temperaturas de ciclo Joule Brayton
T; k-1
T,
0,4

=T
T,; = 288 % 1514
Ty = 624,34 K
- Eficiencia adiabatica del compresor = 88%
Ty —-Ty
T T,-T,
T, =670,2K

nac

Eficiencia adiabatica de la turbina a gas = 89%

T -T,
et ST T,
T, = 922,93 K
T, = 649,93 °C
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Determinacion del poder calorifico del gas natural
Partimos del poder calorifico que indica la NTP 111.011 que

kcal

m3’

es de 9500

keal 4,186k k]

Considerando la densidad relativa del gas natural = 0,623 y la

densidad del aire a condiciones estandar de 1,0325 bar y 15 °C

de 1,205 X2,
m

Tenemos:
kg kg
pon = 1,205 —5+0,623 = 075032
Por lo tanto:
39 767 k—]3
PC = 7"}{
0,75032 ~Z
m
kj

PC = 53000 kg
En la Camara de Combustion:
Qa4 1hy.Cpy AT
e =6, = " m..PC
a
PC.n.c = (r;+ 1).Cpg.AT
53000.(0,98) = (r% +1).1.004. (1773 — 670.2)
kg de aire

a
— = 45,9107
e 5910 kg de combustible

Potencia en los ejes.
Weje = Wejerc + WejeK

. Mmg.CPyiye- (T, — Ty)
=my. Cpg- (T3 — T4)-NMmecrc — 2 o
Nge Nmec kK

Wbornes

m, = 505,0871kg/s
Con la relacion r% calculada, obtendremos el flujo de
combustible:

. kg
e =11,00151 —=
Por lo tanto:
mg, = 505,0871 kg/s
m, = 11,0015kg/s
mgy = 516,0886kg/s
Célculo de las entalpias en el ciclo Rankine: Como

simplificacion para el célculo se evaluaré el ciclo de vapor para
cada caldera recuperadora de forma independiente, ya que se
dispone de 4 turbinas de gas; cada una con su caldera
recuperadora de calor de iguales caracteristicas, para el
abastecimiento de 2 turbinas a vapor.

Seleccion de los niveles de presion en el HRSG: Aumentar la
presion y la temperatura ofrece ventajas econdmicas que
finalmente contribuyen a un menor precio del kW-hr, que es el
pardmetro determinante de cualquier disefio. Por tal motivo se

seleccionara el mayor nivel de presién y temperatura que
permita el flujo y temperatura de los gases de escape en el
HRSG.

De esta forma los parametros determinantes para la seleccién
de presién y temperatura de vapor vivo son:

e Gases de gases de escape del ciclo a gas: Tgscapr =

649,93 °C

e Temperatura de ingreso del vapor a la turbina de vapor

=594,93 °C
e  Presion de ingreso al calderin de alta presion = 110 bar
e  Presion de ingreso a la turbina de vapor = 102,75 bar
e Se consider6 una caida Ap = 7,5 bar
e Rendimiento adiabatico de la turbina: ngr = 90 %
Se evaluaran distintos escenarios con los diferentes parametros
cuando se haga la simulacion con el programa EES, con el
objetivo de encontrar las condiciones dptimas para un maximo
rendimiento.
e  Presion intermedia = 26,3 bar; con un Ap=2,21 bar; por
lo tanto, una presion de trabajo para la expansién desde
24,09 bar.

e Presion baja = 5,0 bar; con un Ap=0,61 bar; por lo
tanto, una presion de trabajo para la expansion desde
4,39 bar.

e Presion de extraccion al desaireador: pyesaireador =
0,2 bar

e  Presion en el condensador: pconp. = 4,2 kPa

e Humedad méxima permitida a la salida de la turbina
de vapor: y = 16%

Cabe sefialar que las presiones han sido asumidas para el
proceso de célculo manual; pero luego pueden ser variadas en
el programa; pero para todos los casos se ha considerado:

Taproach point = 5°C

Se esta considerando una diferencia de temperaturas entre
la salida de los gases de escape de la turbina a gas y la
temperatura de entrada del vapor a las turbinas de vapor de 50
°C; pudiendo ser hasta un minimo de 25 °C.

Tig = Ty — 50°C = 649,93 — 50 = 599,93°C

hi

r.
s

Fig. 5 Diagrama de los procesos de la parte del vapor indicando los diferentes
estados y los niveles de presion seleccionados.
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Para el punto 6 con y; = 0,16; x4 = 0,84 con p; = 0,042bar
tenemos hg = 2166,39.
Con sg =s,7; Yy con la eficiencia de la turbina de vapor
hallamos la entalpia real en el punto 14.
Se usa la eficiencia de la turbina de vapor para hallar entalpias
reales en base a las entalpias ideales:

NexpTy = 7 ~ M

P h27i - h6

Sg = 7,17255 = s54;

Con s,,; = 7,17255 k’;—’K

p27i = 0,2 bar
Obtenemos: hy,; = 2364,144:—;
hy7—2166,39

Luego: 09 = ————"——
2364,144-2166,39
hy; = 2344,37 kJ/kg
Con la temperatura de T, = 599.93 °C y con la presion de
102,75 bar hallamos la entalpia en ese punto h;g = 3611,03:—;
_ 3611,03 - h19
" 3611,03 — hyo;
Calculo de hqq;
. kJ
Con: sy4; = 6,87558 ok
P19; = 0,2 bar
hlgi = 2265,191
Por lo tanto hyo = 2399,775 %

Calculo de h,,:

. kj

Con: sy3 = s54; = 7,60237 ok
Doai = 0,2 bar
h24i = 2507,364

_3627,04 — hy,
" 3676,04 — 2507,364
Por lo tanto h,, = 2624,232 :—;

Célculo de hy:
hZS - h26

K hZS - h26i
: J
Con: s,6; = 6,86425 eor P26i = 0,2 bar

K
haei = 2261415 L
Por lo tanto h,, = 2309,5 ’I:—;

09 =

Con la temperatura de 594,93 °C y una presién de 24,09 bar
hallamos la entalpia del punto 23h,; = 3676,04 kJ /kg

Las entalpias de los puntos h17; h21 y h25; VS; ya que sale de
calderines respectivos.

Balance HRSG:

Tendremos en cuenta lo siguiente:
my = my +my
. my = my
Asumimos:
ThA = 0,06 ThB
0y Tlhig — hy1) + My (hag — hig) +

THRSG =5 = Thg-Cpg- (T — Ts)

mA(h232_ hll)

Resolvemos las ecuaciones para hallar los flujos:

mp = 78,1738 kg /s

my = 4,69043 kg/s

o kg

m;=my = 2,34‘521 T
Balance en el desgasificador:

mA.hg + ThB. hg - Thx. h27 * (mB + ThA - mx).hg
my, = 4,72121 kg/s
Balance en la turbina a vapor:

WbornesTV‘z Wturb.V- NGE-Nmectv
Whornestv = 100 018,3 kW

Calculo de las eficiencias
En la turbina a gas:
. 180000
S Wre¢ __ 097%0,91
T6 70,  1hy.Cpy.(Ts—Ty)
e = 0,3569 = 35,69%
En la turbina a vapor:
- WTV
Nry = on
A
nrv = 0,39031 = 39,03%
Eficiencia del ciclo combinado:
Nee = N6 + Murse-Mrv- (1 — 1)
Nee = 0,5954 =
59,54%

TABLAII
DATOS INGRESADOS AL PROGRAMA EES.

Ciclo Gas

Nombre Simbolo/Rango

Poder calorifico (GN) PC=53000 (kJ/kg)

Presion (entrada) Pcicioss,1=1 (bar)

Temperatura (entrada) Ticloss,1=288 (K)

Relacion de presiones (entrada) Relacion Presion=15

Temperatura de salida de TG Teiclois,4=922.9 (K)

Temoperatura de salida HRSG Teiclozs 5=373 (K)

PotBornesTurbinaGas=360000

Potencia en bornes CG (kW)

Pinch Point Btpinchpoint= 5(K)

Aproach Point Stapproachpoint= 5(K)

Eficiencia mecanica de compresion |[|MecanicaCompresor=0.9

Eficiencia mecanicade la TG IMecanicaTurbina Gas=0.91

Eficiencia del generador I GeneradorElectrico=0.97

Eficiencia isoentropica de ) ~
compresion TisoEK=0.88

Eficiencia isoentropica de expansion 1]isoETG=0.89

Eficiencia HRSG IHRSG=0.95

Eficiencia de la camara de

- ICamaraCombustion=0.98
combustion

Diferencia de temperatura HRSG 1 |8Thrsgl= 50(K)

Diferencia de temperatura HRSG 1 |8Thrsg2= 25(K)

Eficiencia de la bomba I)Bombas=0.91

Ciclo Vapor

Eficiencia isoentropica de turbina de | .. .
vapor I)isoETV=0.90

Eficiencia mecanica de turbina de

I|MecanicaTurbinaVapor=0.92
vapor
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A continuacion, se muestran los graficos resultados del
analisis a partir de las tablas paramétricas planteadas con el
Programa EES.

DIAGRAMAT -s DEL CICLO AGAS

1800

55 56 57 58 59 6.0 6.1 6.2 6.3 6.4 6.5 6.6 6.7 6.8 6.9 70 74
s [kJikg-K]
Fig. 6 Diagrama T — s para el Ciclo Joule Brayton.

3500 DIAGRAMA h-s DEL CICLO A VAPOR

2500

T

1500

1000

500
20 25 3.0 35 4.0 45 5.0 55 6.0 6.5 7.0 75 8.0 85 8.0

s [kJikg-K]
Fig. 7 Diagrama h — s para el Ciclo Rankine.
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Fig. 8 Grafico Eficiencia del Ciclo Combinado vs. la Relacion de presiones del
ciclo a gas para diferentes presiones de ingreso del vapor a la turbina de vapor.
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Fig. 9 Grafico Eficiencia del Ciclo Combinado vs. La temperatura maxima del
ciclo para diferentes presiones de ingreso del vapor a la turbina de vapor.
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Fig. 10 Gréfico Eficiencia del Ciclo Combinado vs. la calidad del vapor a la
descarga de la turbina a vapor para diferentes presiones de ingreso del vapor a
la turbina.
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Fig. 11 Gréfico Eficiencia del Ciclo Combinado vs. la Temperatura maxima del
ciclo para diferentes Temperaturas de ingreso de aire al compresor.
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Fig. 12 Gréfico Eficiencia del Ciclo Combinado vs. La Temperatura méaxima
del ciclo para diferentes relaciones de presion en el Ciclo Joule Brayton.
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Fig. 13 Gréfico Eficiencia del Ciclo Combinado vs. calidad del vapor a la
descarga de la turbina a vapor para diferentes relaciones de presion en el Ciclo
Joule Brayton.

Resultados del programa sobre el caso de estudio de la central
termoeléctrica.

A continuacion, se muestran los resultados de dicha Central.
Como puede apreciarse estos resultados se ubican dentro del
rango esperado de acuerdo al andlisis de las variables generales
hechas al ciclo en su conjunto.

Unit Settings: Sl K bar kJ mass deg
Cp =1.004 [kl/K-kg]

BThragz = 25 [K]

Nisoex = 0-88 [-]

=035

mg = 22.01 [kg/s] mg = 1033 [kg/s]
‘Putaornes—urtinﬁgﬁ = 360000 [kw1| Potgormesty = 200978 [KVW]
Potroga Ty = 401957 [KW] Potrora Ty = 402 [MW]
T4i = 817.9 [K]

Bpresiont = 7-25 [bar]
BTpinchpoint = 5 [K]
NisoeTs = 0.89 []

BTapproachpoint = & [K]
NGeneradorElectrico = 0-97 [-]
TMecanicaTurbinaGas = 0-91 []
Maire = 1011 [kg/s]

my = 9.369 [ka/s]

Potrgtai1e = 720000 [KVV]
sdi = 6.875 [k/kg-K]

Bpresionz = 2.21 [bar]
NcamaraCombustion = 0-98 []
NisoeTv = 0.9 [-]

k=14 []

m = 4.891 [kg/s]

8Thrsgt = 50 [K]

nhrse = 0.35 [
MMecanicaTurbingVapor = 0.92 []
mp = 1664 [kg/s]

PC =53000 [kJikg]
PotrotaiTemw = 720 [MW]

T2i =624.3 [K]

Bpresion3 = 0.61 [bar]

|nciclol30ml:inado =0.5981 [] |

NMecanicaCompresor =09 [']
My = 9.382 [kg/s]
my = 4.691 [kg/s]

PotrotalGenerado = 1121856.636 [KW] |Potrptaiceneradont = 1121.96 [MW]

RelacionPresion = 15 [-]|

TAireCombustible = 45.9 |

IV. CONCLUSIONES

1° Las variables mas importantes para obtener las mejores
eficiencias son: La relacion de presiones en el ciclo a gas, la
presion de ingreso del vapor en la turbina a vapor; la humedad
a la salia de la turbina a vapor y la temperatura maxima del
ciclo a gas.

2° Las mayores eficiencias se alcanza n con tres niveles de
presién en el HRSG, lo que disminuye las irreversibilidades por
transferencia de calor a través de una diferencia finita de
temperaturas.

3° Se comprob6 la importancia del uso de software para el
calculo de la Central; siendo préacticamente imposible llegar a
las conclusiones que se presentan mas aun con la posibilidad de
graficar los resultados tal como se muestra en el desarrollo del
trabajo.

40 Se defini6 un procedimiento de célculo aplicado a la Termo
Central de Samay-I; para luego variar los diferentes parametros
con la ayuda del programa EES, llegandose a obtener ademas
las siguientes conclusiones numéricas:

Entre 80 y 150 bar de presidn de entrada del vapor a la turbina
de vapor, se alcanza las eficiencias maximas del ciclo
combinado entre 17 y 19 de la relacion de compresion.
Todas las eficiencias, del ciclo de gas, del ciclo de vapor y del
ciclo combinado se incrementan al elevar la temperatura
maxima del ciclo a gas; siendo mayor estos valores mientras
mas alta es la presion del vapor de ingreso a la turbia a vapor.
Se elimina el problema de la alta humedad a la salida de la
turbina a vapor a medida que e incrementa la presion de
entrada del vapor a éstas.

La eficiencia del ciclo combinado se incrementa al trabajar
con una mayor temperatura a la salida de la camara de
combustion. Superandose los 60% para temperaturas por
encima de 1800 K.
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Para una misma temperatura maxima del ciclo se tiene una
mayor eficiencia del ciclo combinado a medida que la
temperatura del aire de ingreso al compresor sea mas baja.
La Eficiencia del ciclo combinado disminuye a medida que se
expulsan los gases de la combustién del HRSH a mayor
temperatura, encontrandose un menor efecto a medida que se
trabaja con una mayor relacién de presiones en el compresor.
Para una misma calidad de salida se obtiene mejores
eficiencias del ciclo combinado para menores relaciones de
presién en el compresor.

Se lograra una menor produccidén de potencia combinada con
combustible Diésel, ya que por unidad de masa presenta un
menor poder calorifico a igualdad de parametros de
funcionamiento.
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