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Capitulo 1

Introduccion

1.1. Plantas de potencia de turbinas de gas

La primera turbina de gas para la produccién de energia eléctrica la desarrollé Brown
Boveri en Suiza en 1937 [1]. Su eficiencia térmica era aproximadamente del 17 %. Hoy
en dia las turbinas de gas, en el mercado internacional de la produccion eléctrica, ge-
neran del orden de 30 GW al ano. Mayoritariamente utilizan como combustible gas
natural, por una parte algo mas econémico que los combustibles liquidos y por otra
parte genera menos diéxido de carbono por ser un combustible rico en hidrégeno. Este
tipo de plantas ofrece una gran versatilidad en cuanto al nivel de potencia generada,
desde microturbinas en el intervalo de 100 a 500 kW hasta grandes plantas de 300 MW
e incluso 500 MW en ciclos combinados. Desde los anos 30 ha evolucionado de forma
vertiginosa la tecnologia de este tipo de centrales en bisqueda de mejores eficiencias,
intervalos cada vez mas amplios de potencias y generaciéon menos contaminante. Para-
lelamente se han desarrollado las aplicaciones de las turbinas de gas como sistema de
propulsién alternativo, a los motores de combustion interna, en medios de transporte
aéreos, maritimos y por tierra [2].

Entre sus ventajas destacan su robustez, su tamano compacto y que operan de for-
ma muy dindmica. Ademéds admiten diversos tipos de combustibles gaseosos e incluso
fuentes de energia renovables (como veremos mas adelante, por ejemplo, energia solar
de concentracién). En cuanto a su integracion medioambiental, sus emisiones de NOx
son menores en comparacion con otras plantas de potencia y ademas admiten integrar

procedimientos de captura de CO,. Otro de sus puntos fuertes es su versatilidad en
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s

Tipo Aplicaciones Modelos Potencia (MW)
Microturbinas Almacenes, Capstone, Turbec 0,04 — 0,25
pequeno comercio Ingersoll-Rand
Turbinas ciclo simple, Bloques de oficinas, Yanmar AT36C, 60C, 180C 0,25 — 1,5

generadores de emergencia hospitales Turbomeca Astazou
Ciclos combinados Hospitales, NP PGT2, Allison 501 0,5 — 10
(baja potencia) fabricas Solar Mars, Alstom Tempest
Ciclos combinados Generacion residencial, Alstom GT10, GE LM2500 10 — 60
(baja potencia) (hasta 25000 habs.) RR RB211

grandes fabricas
Turbinas ciclo simple Red eléctrica Alstom GT10, GE LM600 20 — 60
(picos de demanda) RR RB211
Plantas tamano medio Red eléctrica GE LM600 30 — 60
(picos de demanda) RR Trent
Plantas ciclo Red eléctrica WEC 501F 50 — 450

combinado

GE PG9331(FA)

14

Tabla 1.1: Ejemplos de aplicaciones de plantas de potencia de turbina de gas. (GE: General Electric, NP: Nuevo
Pignone, RR: Rolls Royce, WEC: Westinghouse Electric). Datos tomados de [1].
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cuanto al amplisimo intervalo de potencias que son capaces de generar y la gran va-
riedad de aplicaciones que soportan. Incluimos la tabla 1.1 con un resumen de algunas
de sus aplicaciones como plantas eléctricas, junto con el intervalo de potencias asocia-
do [1, 3]. Tradicionalmente, los aspectos en que los ingenieros han trabajado con objeto
de mejorar los parametros de salida de las centrales basadas en turbinas de gas han

sido:

a) Desarrollar y aplicar materiales capaces de trabajar a temperaturas cada vez més

elevadas.

b) Introducir nuevos elementos como recuperacion, enfriamiento intermedio, recalen-

tamiento, inyeccion de agua o vapor, etc.

¢) Mejorar los pardmetros basicos de los componentes de las plantas (eficiencias isentrépi-
cas de turbinas, compresores, regeneradores e intercambiadores de calor), aumentar
la temperatura de entrada en la turbina, disminuir las caidas de presion, actuar en

la relacién de presiones del compresor, etc.

Pero el rendimiento térmico no es la inica medida de la eficiencia de una planta, si no
que también se deben hacer consideraciones de tipo econémico, tanto en relacién a los
costes de inversién como a los de produccion y mantenimiento. El precio de la electri-
cidad generada no sélo depende de la eficiencia térmica y de los costes de inversion,
si no también del precio del combustible y de los impuestos. Y otro factor nuevo, de
relevancia cada vez mas significativa, es la produccién en la planta de gases de efec-
to invernadero (especialmente diéxido de carbono) que contribuyen al calentamiento
global del planeta. Intentando incorporar el concepto de rendimiento sostenible, mu-
chos paises ya imponen (o tienen previsto hacerlo) impuestos especificos en relacién a
la cantidad de COy emitido por la planta. En consecuencia, el diseno y desarrollo de
nuevas plantas ha de ocuparse no sélo de los items mencionados anteriormente si no de
la cantidad de COq emitido por cada kW /h generado. Se pueden reformular entonces

los objetivos basicos de diseno de las nuevas plantas del siguiente modo:
a) Mejorar la eficiencia.

b) Disminuir los costes de inversién, produccién y mantenimiento.
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c¢) Disminuir la cantidad de CO5 emitida en relacién a la unidad de energia generada.

La consecucion de estos objetivos no debe suponer la suma de acciones independientes,

si no que debe plantearse de forma global y correlacionada.

1.2. Lineas de trabajo en investigacion y desarrollo

Las principales lineas de investigacion, tanto tedricas como de desarrollo tecnologico,
que se siguen en los tdltimos anos se pueden dividir a grandes rasgos asi: (a) desarrollo
y diagnéstico de componentes, (b) ciclos modificados sobre la base de la turbina de gas
simple tipo Brayton, (c) ciclos combinados y cogeneracién, (d) reacciones quimicas de
combustion y reduccion de emisiones de CO, y (e) centrales termosolares que sustituyen
al menos parcialmente la combustion de combustibles tradicionales por energia solar
de concentracion. A continuacion presentamos de forma muy resumida el estado actual

de estas lineas de I+D.

1.2.1. Desarrollo y diagndéstico de componentes

El disenio y funcionamiento de una planta de potencia de tipo Brayton requiere por
una parte un adecuado diseno y ensamblaje de los distintos modulos y componentes
que los forman y por otra un diagnédstico acertado de su estado, evolucion con el tiempo
y cémo esto afecta a las caracteristicas basicas de la planta [4]. En toda planta de tur-
bina de gas, aparte de componentes eléctricos y electréonicos, los mdédulos basicos son
tres: compresion, expansion y combustion. Ademads, incorporan elementos relacionados
con las transferencias de energia en forma de calor como intercambiadores y recupe-
radores. En todos estos elementos existen lineas de investigacién abiertas relacionadas
con el desarrollo de nuevos materiales [5] (especialmente con propiedades adecuadas a
altas temperaturas) y dindmica de fluidos [6] (Computational Fluid Dynamics (CFD)).
Paralelamente al aumento de eficiencia y a la ampliacién de potencias de operacion,
parametros basicos como la temperatura de entrada a la turbina, la relacion de presio-
nes, las eficiencias isoentropicas, las caidas de presion, las eficiencias de regeneradores e
intercambiadores de calor han ido mejorando paulatinamente. Y adema&s se mantienen

mas estables durante el periodo de vida media de la planta. Sin animo de ser exhaus-
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tivos, la tabla 1.2 incluye los intervalos habituales hoy en dia para esos parametros

basicos.

Potencia eléctrica generada 0,04 — 450 MW
Rendimiento térmico* 0,15 — 0,50
Relacién de compresion 4 — 30
Temperatura de entrada en la turbina hasta 1600 K
Temperatura de los gases de escape 500 — 700 K
Eficiencia isoentrépica de la turbina 0,75 — 0,90
Eficiencia isoentropica del compresor 0,70 — 0,85
Eficiencia del regenerador 0,80 — 0,90
Eficiencia de los intercambiadores de calor 0,80 — 0,95
Caidas de presion 5 —10%

Tabla 1.2: Valores habituales de distintos parametros basicos de disenio y funcionamien-
to de una planta de potencia de ciclo tipo Brayton. *Intervalo de rendimiento térmico:
0,15 corresponde a una planta combinada termosolar pura [7, 8] (toda la energfa de
entrada es solar) y 0,50 corresponde a una planta combinada CCGT [9].

A modo de ejemplo, una turbina comercial (Westinghouse 501 [3]) cuya configura-
cién bésica se mantiene inalterada en los ultimos 30 afos (desde finales de los anos 60
hasta mediada la década de los 90) ha aumentado su potencia de 42 a 160 MW y su
rendimiento termodindmico del 27,1 al 35,6 % gracias a un aumento de la temperatura
de entrada soportada por la turbina (ha pasado de 1153 a 1533 K), un aumento de
la relaciéon de presiones desde 7,5 hasta 14,6 y la disminucién de irreversibilidades en

todos los componentes.

1.2.2. Ciclos tipo Brayton modificados

Desde un punto de vista tedrico hay diversas formas de modificar un ciclo de Bray-

ton simple (Fig. 1.1) para mejorar su eficiencia termodindmica. Muchas de estas mo-
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dificaciones se han discutido durante los ultimos afios en la literatura [10] e incluyen
regeneracion [11, 12, 13|, adicién de calor isoterma [14, 15, 16], compresién con etapas
de refrigeracién intermedia [17, 18], expansién por etapas con recalentamiento inter-
medio [19] y diversas combinaciones de todo ello [20, 21, 22]. Se han analizado también
ciclos alternativos como el ciclo Braysson [23, 24, 25, 26]' y casos limite como el ciclo
Ericsson [28, 29, 30, 31].

Ademas, se ha avanzado en la modelizacion de las diferentes fuentes de irreversibi-
lidad presentes en cualquier planta de gas real, ya sean las que provienen del propio
sistema (irreversibilidades internas) como las que provienen del acoplamiento del fluido
de trabajo con los alrededores (externas). Como ejemplos podemos citar las caidas de
presién en los procesos de absorcién y cesién de calor [32, 33|, irreversibilidades en las
turbinas y compresores [34, 35], irreversibilidades provenientes del acoplamiento con las
fuentes de calor externas (con temperaturas constantes o variables) [11, 12, 18, 32] e in-
cluso la transferencia directa de calor de la fuente caliente a la fria a través de la propia
planta (heat-leak) [36]. En cualquier caso, todos estos estudios analizan planteamientos
particulares, es decir, adolecen de falta de generalidad puesto que ninguno considera
simultanemente regeneracién, la existencia de multiples compresores y turbinas con
refrigeracion y recalentamiento intermedios y todas las fuentes de irreversibilidad que
hemos mencionado. Por ello, como detallaremos mas adelante, uno de los objetivos de
este trabajo es presentar un marco tedrico muy general donde se incluyan todos esos
ingredientes.

Desde un punto de vista mas aplicado, es un hecho claro que en buena parte la futura
demanda energética mundial dependerd de fuentes de energia renovables en las que seria
deseable un buen indice de eficiencia y también bajas emisiones, especialmente de COs.
En principio, en las plantas de potencia de gas tradicionales el fluido de trabajo esta en
contacto directo con las partes moviles de los diversos componentes y esto requiere
la utilizacién de combustibles "limpios’. Sin embargo, existen sistemas indirectos en
los que la combustion y el propio proceso termodinamico de generacion de energia

estan separados (y un ejemplo tradicional son las plantas de vapor de carbén). La

LEl ciclo Braysson, originalmente propuesto y analizado por T. Frost y col. [27] es un ciclo hibrido
basado en una absorcién de calor isdbara tipo Brayton y una cesién de calor a la fuente fria isoterma,
como en el ciclo Ericsson.



1.2. LINEAS DE TRABAJO EN INVESTIGACION Y DESARROLLO 19

Combustible
Regenerador
Escape y Y
/\/\A/\/\ | | Cédmara de
;c combustion
3

Compresor Turbina :@

\

(a)

> |
>

S

Figura 1.1: (a) Esquema de un ciclo Brayton regenerativo. (b) Diagrama 7' — S de un
ciclo Brayton cerrado, regenerativo y reversible, formado esencialmente por dos etapas
adiabdticas (compresién y expansion), y dos etapas is6baras. En la is6bara superior se
produce la absorcion de calor de la fuente caliente, |Q |, y en la inferior la cesién a la
fuente de baja temperatura, ]Q 1| El regenerador precalienta el fluido de trabajo desde
el estado 2 hasta el x a costa de disminuir la temperatura de los gases de escape desde
4 hasta y.

turbina de gas de combustién externa (Ezternally Fired Gas Turbine (EFGT)) es una

tecnologia novedosa, ain en desarrollo, para generar energia eléctrica a escala pequena
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o intermedia [37]. También se denomina Bio Microturbina de gas (Bio Micro GT). En
esta tecnologia la camara de combustién se encuentra situada después de la turbina, en
la que se expande aire 'limpio’ previamente calentado a través de un intercambiador de
calor que actia entre la camara de combustion y el aire a presion elevada después del
compresor (véase Fig. 1.2). El diagrama T — S correspondiente (Fig. 1.2(b)) es andlogo
al del ciclo Brayton, salvo que la is6bara después de la expansién se prolonga hacia
temperaturas superiores a la temperatura de entrada en la turbina. En esta etapa 5 —6

es donde se produce la absorcion de calor a través del intercambiador de calor.

Entre sus ventajas destaca el hecho de que el ciclo es recuperativo, lo que garantiza
un aumento de la eficiencia, y que admite la posibilidad de utilizar combustibles ’su-
cios’. Esto lleva a poder utilizar biomasa en sistemas de generacién distribuida y con
una reduccion de impacto ambiental. Uno de los elementos bésicos para la operativi-
dad de esta tecnologia es el diseno de intercambiadores de calor adecuados, puesto que
deben trabajar a muy altas temperaturas [6]. El uso de materiales de tipo cerdmico se
hace imprescindible. También hay que desarrollar caAmaras de combustion adecuadas
para quemar combustibles de bajo poder calorifico y alto poder corrosivo [38]. Desde
el ano 2008 hasta la fecha se han instalado microturbinas de este tipo en el intervalo
de potencias entre 50 y 100 kW con eficiencias atin por debajo de las previstas teori-
camente (alrededor del 30 %). Los préximos pasos en su desarrollo incluyen: aumentar
la temperatura de entrada en la turbina, incluir alguna etapa de enfriamiento en la

compresién y optimizar los sistemas eléctricos auxiliares [39].

La inyeccién de agua o vapor es un sistema también utilizado (desde los anos 60)
para aumentar la potencia en turbinas de gas de uso industrial [40]. En 1978 se propuso
un ciclo para una turbina de gas en el que el calor de los gases de escape se utiliza para
producir vapor en un generador de vapor. Este se inyecta en la cdmara de combustion
lo que da como resultado un aumento tanto de la eficiencia como de la potencia ob-
tenidas. Desde entonces las turbinas de gas "humedas’ se han desarrollado con objeto
de mejorar su rendimiento y disminuir las emisiones. Esencialmente, hay dos tipos de
turbinas con inyeccién de agua [41] (véase Fig. 1.3): la turbina de gas con inyeccion de
vapor (Steam Injection Gas Turbine, (STIG)) y la turbina de gas evaporativa (Evapo-
rative Gas Turbine, (EGT)). En el ciclo STIG el vapor producido en un HRSG (Heat
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Intercambiador
ceramico

+ Combustible

Camara de
Escape
<p_|6_ /\/\/\A/\ <_|57 combustion

Compresor Turbina @

(a)

>

S

Figura 1.2: (a) Esquema tipico de una microturbina de combustién externa (EFGT).
(b) Diagrama T'— S correspondiente. La absorcién del calor proveniente de la caAmara
de combustion, |Q 1|, se produce en la etapa 4 — 5. La temperatura T5 después de la
camara de combustién es superior a la temperatura de entrada a la turbina 75.
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Ciclo STIG
Agua . /\/\N\A Escape
Vapor HRSG ~<—
Combustible Y
Camara de
combustion
Compresor Turbina :@
Ciclo EGT
O\
Escape W

Y Vapor y agua

Combustible | Cédmara de
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Compresor

Turbina :@

Figura 1.3: Turbina de gas con inyeccién de vapor (STIG) y turbina de gas evaporativa

(EGT).
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Recovery Steam Generator) por debajo de la turbina, se inyecta o bien en la cAmara de
combustion o bien directamente en la entrada de la turbina. Con esto se consigue au-
mentar el flujo de masa a través del sistema, aumentando la potencia y la relacién entre
la energia eléctrica producida y el consumo de combustible. Sin embargo, en el ciclo
EGT se inyecta agua a la salida del compresor y se evapora. La mezcla se puede enton-
ces calentar a través de un intercambiador de calor y sigue esencialmente un ciclo de
turbina de gas regenerativa [9, 42]. En estos procedimientos es esencial tener en cuenta
que la inyeccién de vapor o agua siempre reduce considerablemente el trabajo necesario
en la compresién. En 2002, A. Traverso y A.F. Massardo [43] propusieron dos nuevos
ciclos denominados Humid Air Turbine (HAT) y Humid Air Water Injected Turbine
(HAWIT) con objeto de mejorar la eficiencia disminuyendo para conseguirlo las irre-
versibilidades. Con ellos se obtienen buenos rendimientos a altas relaciones de presion.
Trabajos recientes [44] tienen como objetivo optimizar el HRSG en combinacién con
distintos tipos de turbinas.

Todas estas tecnologias, denominadas habitualmente MAST (Mized Air Steam Tur-
bines) [45] son posibles alternativas para mejorar los parametros de salida de las tur-
binas de gas a unos costes razonables, aunque las eficiencias obtenidas no sean tan
elevadas como en diversas configuraciones de turbinas funcionando como ciclos combi-
nados [46]. Todos estos ciclos en los que el fluido de trabajo es una mezcla vapor-aire o
incluso amoniaco-agua (ciclo Kalina) [47] consiguen mejorar la eficiencia de la conver-
sion combustible-electricidad, la potencia especifica, los costes de inversién y el costo

de la electricidad en comparacién con ciclos convencionales.

1.2.3. Ciclos combinados y cogeneracion

Globalmente los ciclos combinados basados en el acoplamiento de un ciclo tipo
Brayton con otro se denominan CCGT (Combined Cycle Gas Turbine). Una solucién
comun para aumentar la eficiencia de una turbina de gas es acoplar el ciclo Brayton
con un ciclo Rankine, de modo que los gases de escape calientes disponibles después de
la expansion en la turbina (ciclo superior) se utilizan para generar vapor a alta presién
en el ciclo inferior. El principal inconveniente de este procedimiento es que para plantas

de pequeno tamarno se requiere una inversion econdémica extra para el generador de alta
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presién, la turbina de vapor, el condensador y para la instalacién de tratamiento de

agua [48].
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Figura 1.4: Turbina de gas combinada con otra turbina de aire como ciclo inferior

(ABC).

y

Un método alternativo consiste en combinar la turbina de gas con un ciclo inferior
de aire (Air Bottoming Cycle, ABC). La figura 1.4 muestra este ciclo combinado en
que los gases de escape del ciclo superior se pasan a través de un intercambiador
de calor aire-gas que calienta el aire de entrada en la turbina secundaria. Este ciclo
fue patentado en 1988 por W.M. Farrell de General Electric [49]. En 1995, L.M.T.H.
Kambanis [50] mostré en un trabajo experimental que utilizando los gases de escape

de una turbina comercial (General Electric LM2500) en un ciclo de aire inferior la
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eficiencia del ciclo mejor6 del 36 al 47% a una potencia de 21,6 MW. En 1996, O.
Bolland [51] consiguié una eficiencia del 46,6 % combinando una turbina LM2500PE
con un ABC. En general, la potencia del ciclo puede aumentar entre un 18 y un 30 %
en ciclos acoplados de este modo [40] y la eficiencia hasta un 10 %. En 1998, M.A.
Korobitsyn [52] comparé la eficiencia de un ciclo combinado ABC con otro en el que el
ciclo inferior era una turbina de vapor (Steam Bottoming Cycle, SBC) y concluyé que

la eficiencia combinada del ABC podia alcanzar e incluso superar la del SBC.

La eficiencia del ciclo combinado con ABC puede a su vez mejorarse anadiendo
etapas de enfriamiento entre sucesivas etapas de compresién [53]|. En este trabajo se
muestra que tomando como relacién de compresion en el ciclo superior 10, en el inferior
2 y para una temperatura de entrada en la turbina de 1400 K, la eficiencia térmica
alcanza valores alrededor del 49 %. Muy recientemente (2011) se han propuesto y ana-
lizado combinaciones de turbinas con inyeccién de vapor y, a su vez, ciclo inferior de
aire (STIG-ABC) y turbinas de gas evaporativas con ABC (EGT-ABC) [48]. Se han
obtenido eficiencias comparables a los ciclos HAT y HAWIT con la ventaja de que se
eliminan parcialmente los problemas de corrosion por azufre, habituales en los ciclos

usuales de inyeccion de vapor.

En una planta de potencia convencional el combustible suministra una cierta can-
tidad de energia en forma de calor que se utiliza para producir un trabajo mecéanico.
Es inevitable que una cierta fraccién de la energia de entrada revierta en el ambiente.
Optimizar la planta equivale a minimizar la cantidad de combustible requerida para
generar una unidad de trabajo, asi como minimizar la energia cedida durante el es-
cape. Estos dos objetivos estan enfocados a producir un beneficio econémico y medio
ambiental. Sin embargo, los objetivos en el diseio y optimizacion de una planta de
cogeneracion que produce tanto energia en forma de calor, como potencia mecanica o
eléctrica son ligeramente diferentes. Ahora se distingue entre un calor wtil cedido y otro
no utilizable. Ese calor utilizable puede rentabilizarse econémicamente al igual que la
potencia generada, aunque el precio de esta sea superior al del calor. Entonces no es tan
evidente que el objetivo final sea obtener un buen rendimiento térmico para el sistema.

Simultdneamente, objetivos termodindmicos y econémicos estan superpuestos [54].

Existen una gran variedad de plantas de cogeneracién (CHT) con motores alterna-
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Figura 1.5: Turbina de gas basica funcionando como ciclo de cogeneracion.

tivos de combustion interna, turbinas de gas, turbinas de vapor o de ciclo combinado
con aplicaciones en uso doméstico e industrial (produccién de potencia y calor o frio).
En la figura 1.5 se representa un esquema genérico para una planta de turbina de gas.
Los gases de escape después de la turbina se hacen pasar por un intercambiador de
calor con objeto de que su elevada temperatura permita generar calor utilizable. Muy
brevemente, las eficiencias eléctricas obtenidas estdn en el intervalo 24 — 31 %, las efi-
ciencias globales de cogeneracién oscilan entre el 74 y el 81 % y el intervalo de potencias
de trabajo abarca desde los 800 kW hasta los 20 MW [55].

1.2.4. Reacciones quimicas de combustion y reduccion de CO,

A continuacién resumimos las caracteristicas basicas de plantas de potencia equi-
padas con turbinas de gas de tultima generacion en relacion al proceso de combustion

y a la tecnologia utilizada para la reduccién o almacenamiento de COy [9)].
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s Plantas equipadas con sistemas para almacenar y retirar el COy producido en la

combustion.

En estas plantas se utilizan ciclos tanto abiertos como semicerrados? con ciclos
estandar como el CBT?, CBTX 6 CCGT sin modificaciones. Se introducen com-
ponentes adicionales con objeto de atrapar quimicamente y almacenar COs en

forma liquida. El combustible usual es el gas natural y el oxidante el aire.

» Plantas con modificaciones en el proceso de combustion (Chemically Reformed
Gas Turbine Cycles (CRGT)).

En estos ciclos (normalmente de tipo CBT 6 CCGT) se introducen modifica-
ciones en el proceso de combustién y recuperadores termoquimicos con objeto
de aumentar la presencia de hidrégeno en el combustible. Para ello se mezcla el
combustible, o bien con vapor, o bien con metano. El aumento de eficiencia en
estas plantas se liga a la extracciéon de mas calor de los gases de escape en vez de

a reducir las irreversibilidades en la combustion.

= Plantas que utilizan hidrogeno como combustible.

Evidentemente, la utilizacién de combustibles que no contienen carbono lleva a
obviar la necesidad de disminuir o capturar CO,. Desde esta perspectiva se estan
desarrollando ciclos y plantas abiertas tipo CBT que utilizan como combustible
hidrégeno puro o mezclado con nitrégeno y oxiddndolo con aire. Su principal
inconveniente es que dependen de la disponibilidad de hidrégeno. También se
analizan plantas combinadas CCGT donde el ciclo superior es cerrado y la reac-
cién quimica para la combustion es Ho+ aire. Estas tltimas alcanzan eficiencias

muy elevadas.

» Plantas en las que se modifica el oxidante en la combustion.

2En los ciclos semicerrados parte de los gases de escape se hacen recircular por el compresor. Estos
productos de escape constituyen un flujo adicional de oxigeno, que actuara como oxidante en la cdmara
de combustién.

3Horlock [9] denota por CICIC...TBTB...X la configuracién de una planta con varios compre-
sores (C) y refrigeradores intermedios (I),varias turbinas (T) con recalentadores intermedios (B) y
regeneracién (X). Una planta simple monoetapa sin regeneracién se denota CBT y con regeneracién
CBTX.
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En los ciclos convencionales la combustién es la mayor fuente de irreversibilidad,
lo que conlleva una disminucién de la eficiencia termodinamica. Algunas plantas
novedosas dividen la oxidacion en dos o més etapas, aumentando la temperatura
después de cada una de ellas. El combustible suele ser gas natural y el oxidante
aire o aire enriquecido con oxigeno. En consecuencia, se disminuyen las pérdidas
por irreversibilidades durante la combustién. Dentro de estas plantas se utilizan

y desarrollan en la actualidad diversos ciclos:

e Ciclo abierto CBT simple con oxidacién parcial.

Ciclo CCGT con oxidacion parcial y retirada de CO».

e (Ciclo CICBTBTX semi-cerrado con oxidacién parcial, reenfriamiento, rege-

neracion y retirada de COs.

e Ciclo semicerrado de tipo CBT 6 CCGT con oxidacién completa anadiendo

oxigeno en la cAmara de combustion. También incorporan reduccién de COs.

e Ciclo MATTANT o sus variantes [56]; es un ciclo CICBTBTX practicamente

cerrado con oxidacion completa y retirada completa de COs.

1.2.5. Centrales termosolares de ciclo Brayton

La necesidad de limitar las emisiones de CO, y la escasez y el elevado coste de los
combustibles fésiles tradicionales ha incrementado en los tltimos afos la investigacion
y el desarrollo de sistemas de generaciéon de energia no basados en el petréleo. Pre-
visiblemente, las plantas de potencia solares térmicas con tecnologia de concentracion
Optica seran a medio plazo importantes fuentes de energia eléctrica limpia y renovable.

En estas plantas se utiliza luz solar concentrada obtenida mediante diversas confi-
guraciones de lentes y espejos para generar calor a alta temperatura. Esta energia en
forma de calor se transfiere a un fluido, que es el medio utilizado en plantas de poten-
cia habituales para generar energia mecénica (por ejemplo, a través de una turbina de
gas de tipo Brayton, véase el esquema en la figura 1.6). A su vez, ésta se transforma
en energia eléctrica mediante algiin sistema de alternadores. Una de las ventajas de

este procedimiento (en relacién, por ejemplo, con la energia solar fotovoltaica) es que
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Figura 1.6: Esquema bésico de una planta termosolar hibrida de ciclo Brayton (ce-
rrado) en la que se puede combinar la energia solar proporcionada por un sistema
de concentradores con la proveniente de una camara de combustion de combustibles
tradicionales.

requiere un fluido como intermediario térmico, por lo que se pueden incorporar com-
bustibles fésiles a través de una camara de combustién en el caso de que la energia
solar no sea suficiente en ciertos periodos (sistemas hibridos). Los concentradores mas
usuales en este tipo de plantas de generacién son los de tipo parabdlico lineal (parabolic
trough, PT), las torres de concentracién (solar power tower, SPT) y los de tipo plato

parabdlico (parabolic dish array, PDA).

A partir de la experiencia acumulada hasta la actualidad mediante la construccion
de prototipos y plantas piloto [57, 58, 59, 60], para que estas plantas sean comercial-

mente competitivas es necesario no sélo reducir los costos de inversion y mantenimien-
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to, si no mejorar la propia eficiencia de la planta. Por esto, al mismo tiempo que se
desarrolla tecnologicamente este tipo de plantas de energia eléctrica es necesario un
analisis tedrico y de simulacion por ordenador con objeto de predecir los parametros
termodinamicos 6ptimos de funcionamiento para disenar plantas eficientes.

El capitulo 5 de este trabajo estd dedicado integramente a este tipo de centrales y
alli haremos una revision detallada de los trabajos tedricos y de simulacién desarrollados
hasta la fecha en este tema. Muy brevemente, podemos decir que desde los anos 80
se ha trabajado en la modelizacién, analisis y optimizacion tedrica de diversos ciclos
termodindmicos con energfa solar. Se ha trabajado en ciclos tipo Carnot [61, 62, 63,
64] endoreversibles e irreversibles con diversos criterios de optimizacién, Ericsson [65],
Stirling [66], Rankine [67, 68] y Braysson [69]. Y ademas en ciclos tipo Brayton puros [7,
8] y combinados [70, 71].

1.3. Metodologias de analisis y optimizacién

La mayoria de los trabajos mencionados en los epigrafes anteriores se realizaron
desde la perspectiva del andlisis y optimizacién termodindmicos (los méas tedricos)
o mediante simulaciones por ordenador detalladas de las plantas (en conjuncién con

tomas y analisis de datos experimentales).

1.3.1. Anadlisis y optimizaciéon termodinamicos

Dentro del esquema de trabajo de la optimizacion termodindmica ( Termodindmica
de Tiempos Finitos (TTF) 6 Minimizacion de la Generacion de Entropia) la mode-
lizacién y optimizacion de cualquier convertidor energético se basa en tres elementos
fundamentales: (a) proposicién de modelos simples para las diferentes fuentes de irre-
versibilidad que afectan a cualquier dispositivo real, en funciéon de un nimero reducido
de pardmetros con un significado fisico claro, (b) eleccién y optimizacién de una funcién
objetivo dependiente de las variables y pardmetros bésicos del sistema y (c) obtencién
del régimen de trabajo adecuado en relacion a la optimizacién elegida.

Entre las diversas funciones objetivo que se han analizado para ciclos tipo Brayton

podemos mencionar las siguientes: potencia y rendimiento [11, 34, 72, 73|, densidad de
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potencia [13, 32, 74], diversos criterios de tipo ecoldgico [20, 36, 75|, funciones termo-
econdmicas [76, 77, 78], exergia [44], minimizacién de la generacién de entropia [79] y
otras funciones que representan un compromiso entre potencia de salida y consumo de

combustible [80].

1.3.2. Simulaciones por ordenador

En la actualidad una herramienta fundamental en el diseno, optimizacion, test y
diagnosis de cualquier tipo de planta de potencia son los modelos computacionales.
En ellos, o bien se analizan por separado los diversos elementos que configuran la
planta [6, 38| a partir de modelos de transferencia de calor, dindmica de fluidos, com-
portamiento de materiales, etc, o bien se analizan los datos de salida globales de la
planta (rendimiento, potencia, consumo, costes. .. ) en funcién de los parametros de ca-
da componente y de cémo estén configurados [4] (en base a argumentos esencialmente
mecénicos, termodindmicos y econémicos).

La principal desventaja de cualquiera de estos esquemas (aparte de que computacio-
nalmente son costosos, tanto en tiempo de calculo como en términos econémicos, porque
suele ser software patentado) es que requieren gran cantidad de datos de entrada muy
especificos y proporcionan informacién de configuraciones muy particulares de la plan-
ta. Por ello, es dificil a partir de ellos destacar cudles son las variables determinantes en
el diseno o funcionamiento de la planta, realizar estudios de sensibilidad y profundizar
en la fisica de las irreversibilidades existentes. De aqui, que uno de los objetivos de
nuestro trabajo sea construir un modelo analitico, sencillo y de gran versatilidad que
permita obtener ese tipo de informacién para una gran variedad de configuraciones de

planta y para diversos pardmetros de sus componentes.

1.4. Objetivos del trabajo

El objetivo global de este trabajo es el de presentar un modelo termodinamico para
plantas de potencia de ciclo Brayton analitico y versatil, que pueda aplicarse a gran
variedad de configuraciones, desde plantas especificas de turbinas de gas con una o

varias etapas hasta sistemas combinados o de cogeneracion. El hecho de que el modelo
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sea analitico permitira identificar y analizar la influencia de las distintas fuentes de
irreversibilidad que afectan a una planta real y también que su aplicacién numérica,
para obtener resultados concretos en una planta determinada, sea directa y eficiente.
Del mismo modo permitiré predecir la evolucién de los pardametros de salida de la planta
(como rendimiento, potencia, calor de entrada requerido, etc.) en funcién de diversas
variables de diseno y funcionamiento del sistema. Esto es un paso fundamental hoy en

dia a la hora de disenar plantas eficientes y adaptadas a unas necesidades determinadas.

Para que el modelo sea suficientemente versatil nos proponemos, a partir del esque-
ma termodinamico de un ciclo Brayton reversible cerrado, incorporar simultdneamente
la posibilidad de que se consideren miltiples etapas de compresién y/o expansién con
refrigeracion o recalentamiento intermedio en cada caso y asimismo introducir un re-
generador que permita aprovechar la alta temperatura de los gases de escape para
economizar el calor de entrada necesario. Ambas estrategias son bésicas en las plan-
tas disenadas en los ultimos anos con objeto de aumentar su eficiencia y disminuir el
impacto ambiental. Otro de los aspectos sobre el que pretendemos incidir para que el
modelo tenga la mayor aplicabilidad posible es la inclusién de todas las fuentes de irre-
versibilidad habituales en una planta real. Entre ellas consideraremos caidas de presion
finitas en los procesos de absorcion y cesion de calor, pérdidas en los compresores y
turbinas, irreversibilidades en el regenerador, transferencias de calor no ideales entre
las fuentes externas y el fluido de trabajo y transferencia directa de calor desde el foco

caliente al foco frio a través de la propia planta.

En el capitulo 2 presentaremos las hipotesis de partida de nuestro modelo termo-
dinamico, detalles de los pardmetros que caracterizan la importancia de las diversas
fuentes de irreversibilidad y las ecuaciones finales basicas para los calores de entrada y

salida y el rendimiento termodinamico de la planta.

En el capitulo 3 se valida el modelo planteado aplicandolo a plantas reales con di-
versas configuraciones y tratando de reproducir los valores concretos del rendimiento y
la potencia obtenidos en condiciones reales. Ademads, se realiza un estudio de sensibili-
dad sobre el efecto de los distintos parametros de diseno y de pérdidas de esas plantas
en las variables de salida. Se comparan, por ultimo, los resultados de nuestro modelo,

a nivel cualitativo, con otras simulaciones por ordenador de este tipo de sistemas.
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En el capitulo 4 presentamos las posibilidades predictivas de nuestro modelo, aplicando-
lo a una planta genérica y analizando la influencia de diversos parametros basicos. Se
presentan resultados sobre los valores 6ptimos del rendimiento termodinamico y la
potencia obtenidas y cémo dependen de las variables termodinamicas fundamentales:
relacion de presiones, eficiencia de los intercambios de calor e influencia de las caidas
de presion en los intercambiadores.

El capitulo 5 es una muestra de la aplicabilidad del modelo a un sistema acoplado.
En este caso concreto, consideramos una planta termosolar en la que toda la energia
de entrada es energia solar de concentracién y obtenemos el rendimiento resultante
al combinar la parte solar con una planta de potencia tipo Brayton. Analizamos la
sensibilidad de ese rendimiento combinado a distintos parametros tanto del concentra-
dor solar como de la planta termodinamica para distintas configuraciones de planta, en
funcion del nimero de etapas de compresién y expansion. Haremos especial hincapié en
las pérdidas por conduccion y radiacion en el concentrador y en el papel que juega el
regenerador en la eficiencia combinada del sistema.

Finalmente, resumiremos y remarcaremos las principales hipotesis de nuestro mo-
delo, su grado de aplicabilidad a plantas reales y sus posibilidades en cuanto a la

prediccién de los parametros éptimos de diseno de sistemas de potencia de este tipo.






Capitulo 2

Modelo irreversible de una turbina
de gas multietapa

En este capitulo presentamos un modelo termodinamico para una planta de potencia
de gas tipo Brayton que incluye todas las fuentes de irreversibilidad y pérdidas comunes
a las plantas reales y ademéas admite la posibilidad de incluir un ntimero arbitrario de
compresores y turbinas. Esto proporciona una gran flexibilidad a la hora de prever
y reproducir mediante el modelo los pardametros de salida, potencia y rendimiento,
de plantas reales y, ademas, analizar su sensibilidad a los pardmetros termodinamicos

béasicos.

2.1. Irreversibilidades y pérdidas consideradas

Consideraremos un flujo de masa constante, m, de un gas ideal con capacidad
calorifica por unidad de tiempo, C,, y coeficiente adiabatico, v, independientes de la
temperatura. El diagrama T'— S es el contenido en la figura 2.1 y el p—V en la 2.2. El
ciclo estd acoplado a una fuente de calor de temperatura constante, Ty, que representa
la camara de combustion y a una fuente de temperatura baja, T, que representa el
medio exterior !. Asf pues la relacion entre las temperaturas de las fuentes externas es
T="Ty/Ty > 1.

Tenemos también en cuenta una transferencia de calor directamente desde la fuente

LEl efecto de considerar un ciclo Brayton acoplado a fuentes de temperatura variable ha sido
analizado por Wang et al. en [81].
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Figura 2.1: Diagrama 7' — S de un modelo completo de un ciclo Brayton irreversi-
ble con regeneracién, N; turbinas, N, compresores y las correspondientes etapas de
enfriamiento y recalentamiento.
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Figura 2.2: Diagrama p — V' del modelo considerado en este trabajo.
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caliente hasta la fuente fria hacia el exterior, |QyyL| (heat-leak en inglés). Esta trans-
ferencia de calor esta asociada de forma global a las inevitables pérdidas de calor que
siempre tienen lugar entre las partes mas calientes y mas frias de cualquier instalacién a
través de las componentes de la planta y sus paredes. Se ha demostrado [10, 62, 79, 82]
que en ciertos sistemas termodinamicos, como los ciclos tipo Carnot, la incorporacién
de un término de heat-leak es esencial a la hora de reproducir un hecho observado en
los ciclos de potencia reales, que las curvas potencia-rendimiento son bucles cerrados
donde los puntos de maximo rendimiento y méxima potencia son préximos pero no
coincidentes [83].

Las principales etapas del ciclo podemos resumirlas del siguiente modo:

i) El sistema se comprime desde el estado inicial 1 a temperatura 77 hasta el estado
2 por medio de N,. compresores y N, — 1 refrigeradores intermedios isébaros con
temperatura final idéntica e igual a T;. Los procesos de compresion no se conside-
ran necesariamente adiabaticos reversibles. Supondremos que la temperatura de
entrada en cada compresor es siempre la misma, 17 y la eficiencia isoentropica,
€c, serd igual para todos los compresores (notacién en la Fig. 2.2).

T-T T T

Ch,-Tv L-T

(2.1)

€c

ii) Después de la compresién hasta el estado 2, el sistema se calienta en dos etapas,
la primera a través de un intercambiador de calor regenerativo hasta el estado
x. La eficiencia del regenerador se define de la forma habitual, es decir, como la
relacién entre la transferencia de calor real y la maxima o ideal:
T, — Ty

LT

€r

(2.2)

Para un ciclo no regenerativo, €, = 0 (T, = T3), y para un ciclo con regeneracién
limite, €, = 1 (T, = T}). En el proceso desde x hasta 3 el sistema se calienta hasta
su maxima temperatura, T3. La transferencia de calor por unidad de tiempo desde
la fuente de calor a la temperatura de combustion, Ty, se denota como |Q aly
las irreversibilidades de esta transferencia se caracterizan por un parametro, €y,

definido como [62, 84, 85]:
T, —1T;

T, T,

(2.3)
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El proceso global de calentamiento se considera como no isébaro, con una caida
total de presion en el proceso 2 — 3, Apy. Esta caida se cuantifica a través de un

pardmetro, pg, definido asf [72, 85]:

NN
o = (1%) (2.4)

iii) Desde el estado 3 hasta el 4 se produce una expansion en el sistema por medio de
N, turbinas en combinacién con N; — 1 procesos de recalentamiento intermedio
hasta T3. Igual que en los procesos de compresion, las expansiones no tienen

3 3
porqué ser adiabaticas. Se considera que la temperatura de entrada en todas las
turbinas es la misma, T3, y su eficiencia isoentropica es igual para todas,

-1, T3-T,

2.5
T3 - ,-Tjs T3 - T4s ( )

€t

iv) Entre la dltima turbina y el primer compresor (4 — 1), el gas primero se enfria

desde 4 hasta y en el intercambiador de calor regenerativo,
T, -T T,-T,
Iy—-1T, 1,—-1,

y finalmente se enfria hasta la temperatura inicial, 7. La transferencia de calor

€r

(2.6)

desde T}, hasta la temperatura ambiente, 77, tiene una eficiencia asociada que

viene dada por:

Ty —1T,
S — 2.7
S (2.7)
La caida neta de presién, Apy,, de todo el proceso de enfriamiento se caracteri-
zara por un coeficiente, pr,
(v=1)/~
prL — Apg,
= (P50 (2.8
pL

Definiremos ademas sendas relaciones de presion para los compresores y las turbinas,
a. y ag, respectivamente, a través de las Ecs. (2.4) y (2.8) del siguiente modo:
Ty, (y=1)/v
a, = -2 = <p—H> (2.9)
T pr — Apr

T3 (pH - APH) G0/
Q¢ = —p
L

:T4S_
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que estan relacionadas entre si por medio de la ecuacion,

a; = AePHPL (2.11)

(v—1

Es sencillo comprobar que a. = Ty, /17 = 1p 7 donde rp es la relacion de presiones

global del ciclo .

2.2. Intercambios de calor durante el ciclo

2.2.1. Calor absorbido

En ausencia de regeneracion, el calor absorbido por el sistema de trabajo es el
referido al proceso 2 — 3. En nuestro caso consideramos regeneracion por lo que el
proceso de calentamiento se restringe al paso del estado x al estado 3 y a lo largo de
los N; — 1 recalentadores situados entre las /N, turbinas.

El calor que se transfiere de la fuente externa al ciclo es:

Ni—1
| Qu |= Cu(Ts = To) + Cuey Z (Ts — Tjo)+ | Quu | (2.12)
j=1

siendo C), la capacidad calorifica por unidad de tiempo del fluido de trabajo, j es
un indice que estd asociado a cada proceso de recalentamiento, Tj, es la temperatura
final después de cada turbina si trabajaran de forma adiabatica reversible y T3 es la
temperatura de entrada, comiin para todas las turbinas. El término | Q. | (heat-leak)
es el calor que se transfiere a través de la planta hacia el exterior; lo consideramos
lineal y definido como | Qur |= Ci(Ty — Tp) donde C; es la conductancia interna de

la planta [62, 72, 82].
Vamos a calcular el segundo sumando de la Ec. (2.12) en términos de los parametros

de nuestro modelo (vednse las figuras 2.1 y 2.2).

Ni—1 Ni—1
D (T=Ty) = (N, = D)Ts = > Ty (2.13)
j=1 j=1

Ni—1

Para obtener Z T}s, tenemos que calcular la distribucién de la presién en las turbinas.

j=1

Esto lo haremos, siguiendo el trabajo de Calvo Herndndez y col. [19], maximizando la
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potencia de salida de las N, turbinas respecto a las presiones intermedias, asumiendo
que los procesos de recalentamiento intermedio son isobaros. Para hacer esto partimos
del trabajo adiabatico de cada turbina durante las /V; expansiones, suponiendo que el

fluido de trabajo se comporta como un gas ideal,

|Wt d| Ny Ny
o= > Tyoe—Tje=NTs = > Ty, (2.14)
w j=1 j=1
donde la temperatura de entrada a cada turbina, T}, es igual a T5.
Si aplicamos la ecuacién de las adiabéticas de un gas ideal, TpO'~D/7 = cte., a lo

largo de los procesos de expansion idealmente adiabaticos realizados por las turbinas, se

puede obtener una relacion entre las presiones de entrada de dos turbinas consecutivas.

-1
Tis _ Tis ( Peg )(7 . (2.15)
T3 T(jfl)t DPt,j—1

y sustituyendo en la Ec. (2.14) obtenemos

Ni (v=1)/~
|”tad| ( DPt,j )
—— =13 | N; — _ 2.16
ot = N2 (e (2,10

Para maximizar la potencia obtenida solo tenemos que derivar la ecuaciéon e igualar a

cero, obteniendo asi [86]:

DL = Prj-1Prjsi (2.17)
o de otro modo,
g Bt (2.18)
Prj-1 Pt

Es decir, que la potencia que se obtiene es maxima cuando las turbinas funcionan con

la misma relaciéon de presiones, J, dada por,

g PeNe _ PeNew o Pul (2.19)

DPt,N 4 PN Ps3

Para determinarla, hacemos los productos de las relaciones de presiones de las /N;

turbinas.
JNe — Pi,N, DPt,N—1 Dt2 Pt,1 _ br (2 20)
Pt,Ny—1 Pt,N,—2 Pt1 P3 P — App
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Las presiones intermedias se cancelan y el resultado que obtenemos para .J es,

. 1/Nf
g P :( PL ) (2.21)

B Ptj—1 P — Apn

A partir de la Ec. (2.15) obtenemos que

T, N\ D/ -
IS — ( ptv] ) — at 1/Nt (222)
T3 Dtj—1
N1
con lo que Z T}s nos queda,
j=1
N—1
S Ty = T3(N, — 1)a, ™ (2.23)
j=1

Ya tenemos, por tanto, el segundo miembro de la Ec. (2.12),
Ni—1
Cuee Y (T5 = Tjs) = Cuer( Ny = 1)(1 — a; /)T (2.24)
j=1
El primer sumando se puede expresar en términos de la temperatura de la fuente

caliente asi (ver Ec. (2.3)):

Después de un cdlculo laborioso [33], esto se puede expresar en términos de la tempe-

ratura 17, y los parametros de irreversibilidad que hemos definido anteriormente.

T T
Co(Ts —T,) = CoperTy |7 — Zo(1 — €) - — e, Zy— (2.26)
1y 1y
donde,
1/N.,
C - 1
Zy=1+2 = (2.27)
€c
y
7, =1—¢ (1 - a;”Nt> (2.28)
La relacién de temperaturas, 11 /77, es:
T
poet(l-a)l-6)Z (T—3>
L= L (2.29)

T 1—(1—ep)e 2,
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y TS/TL7

I3 _ Teg[1— (1 —ep)e, Z] +er(1 —ep)(1 —€,)Z,
T [1—0—e)eZ][l— (1 —em)eZ) — 1 —en)(l —er)(l —€)2Z,Z. (2.30)

Sustituyendo en la Ec. (2.12) para la transferencia de calor por unidad de tiempo desde
la fuente caliente externa:

: T T
| Qu |= CuTLS €n T_Zc(l_ﬁr)—l—GTZt—S 4
TL TL

bl - DL -0 e - 1) (231)

donde el dltimo sumando proviene de |Qy.| v € denota la conductancia interna de la

planta con respecto a la del fluido de trabajo £ = C;/C,,.

2.2.2. Calor cedido

Debido a las irreversibilidades del regenerador, se produce una cesion de calor a
la fuente fria externa a temperatura 77, en el tramo del proceso que va del estado y
al estado 1, por medio de los N. — 1 refrigeradores intermedios que estan entre los
compresores. Vamos a seguir los mismos pasos que en el apartado del calor absorbido
en el ciclo. El calor cedido viene dado por:

N.—1

Q= Cully = T) + Co Y (T = T+ | Qs | (2.32)

€
¢ k=1

donde k esta asociado a cada proceso intermedio de refrigeracion y Ty es la temperatura

a la salida de cada compresor si el trabajo necesario fuese adiabatico y reversible.

Ne—1 Ne—1
Y (T —Ti) = —(Ne= DT+ Y T (2.33)
k=1 k=1
Ne—1
Para saber el valor de Z T}.s minimizamos el trabajo requerido por los N, compreso-

k=1
res [19, 86]. Realizamos las mismas operaciones que en la seccién anterior y obtenemos

1/N.
Pek :( 2 ) (2.34)

Pek—1 pr — Apyp,
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Entonces,
T (v=1)/~
ks _ ( pc,k ) — all:/]\fC (235)
Ty Pek—1
Ys
Ne—1
Tis = (Ne — 1)Tyal/™e (2.36)

k=

[y

El segundo sumando de (2.32) resulta:

N.—1
Cwl Z (Ths — T1) = Cwl(Nc —1) (afNe 1) Ty (2.37)
€

c k=1 Cc

Sustituyendo todo en la Ec. (2.32) tenemos la ecuacién del calor cedido:

: T T
| Qr |= CuTrsen | =1+ Zi(1 — er)—g + e,ch—1 +
Ty, 17y,
1 1/N, Ty
+ —(Ne = (e, = 1)~ +&(r = 1) (2.38)
€c Ty,

donde Z,., Z;, T1 /Ty y T5/T}, estan definidas en la seccién anterior.

Como veremos mas adelante, las ecuaciones basicas del modelo que presentamos,
suponen la generalizaciéon de trabajos previos, con la ventaja de ser mas realistas pues-
to que incluyen mas fuentes de irreversibilidad y la posibilidad de considerar multi-
ples etapas de recalentamiento y refrigeracion. Esto permitird comparar los resultados
numéricos obtenidos del modelo con datos de turbinas reales y de simulaciones por or-
denador. Ademsds, desde el punto de vista tedrico el modelo tiene un caracter analitico

y permite llevar a cabo estudios de sensibilidad con multitud de parametros.

2.3. Rendimiento del ciclo y potencia obtenida

A partir de las ecuaciones de los calores de entrada y salida, Ecs. (2.31) y (2.38),
podemos obtener el rendimiento termodindmico del ciclo:
n=1- M (2.39)
| Qn |
y la potencia obtenida,

P=[Qu|—|Qr] (2.40)
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Tanto la potencia como la eficiencia dependen de una serie de parametros geométri-
cos, que caracterizan la forma y tamano del ciclo, y otro conjunto de ellos que cuanti-
fican de forma global cada una de las fuentes de irreversibilidad consideradas. A conti-
nuacién resumimos este conjunto de datos necesarios para obtener resultados numéricos

a partir del modelo.
= Parametros de tipo geométrico:

e Relaciones entre las presiones extremas del ciclo, r,, entre las temperatu-
ras externas (cdmara de combustiéon y medio ambiente), 7, y coeficiente

adiabatico del gas ideal considerado, 7.

e El ntimero de compresores y turbinas considerados en el ciclo, representados

por N.y N, respectivamente.
n Pardametros asociados a irreversibilidades internas:

e Los parametros que caracterizan el comportamiento no ideal de las turbinas,
€, y los compresores, €., supuesto igual para todas las turbinas y compreso-

res, pero no necesariamente entre si.

e Las caidas de presion, py y pr, en los procesos que representan la absorcion
de calor a partir de la combustion y la cesién asociada al escape respectiva-

mente.

e La eficiencia isoentropica del regenerador, ¢,, y el pardmetro £ asociado a la

transferencia de calor a través de la planta hacia el exterior.

Desde un punto de vista tedrico y por razones histéricas, muchos estudios ter-
modinamicos adoptan la hipdtesis denominada de endorreversibilidad, es decir,
se supone que el sistema internamente se comporta como reversible y las tinicas
fuentes de irreversibilidad provienen de su acoplamiento con el exterior. Ese caso
limite endoreversible se recupera en nuestro modelo cuando todos los parametros
que listamos a continuacion valen la unidad. Es 1til a la hora de elaborar mode-

los analiticos sencillos, pero insuficiente a la hora de comparar valores numéricos
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concretos de plantas de potencia reales, donde los componentes del sistema se

alejan de forma sustancial del comportamiento supuestamente ideal.

n Parametros asociados a irreversibilidades externas:

e Los parametros ey y €, asociados a las irreversibilidades provenientes de los
acoplamientos con las fuentes externas a temperaturas Ty y 17, considerados

no ideales.

En nuestro modelo de turbina multietapa cerrada consideramos que la absor-
cién de calor proveniente de la camara de combustion y la cesién al exterior
en la parte fria del ciclo se realiza a través de intercambiadores de calor,
que representan de algin modo el acoplamiento del sistema con el exterior
y, en principio, tienen pérdidas cuantificables. Mas adelante analizaremos la
influencia de estas pérdidas en la eficiencia y la potencia obtenidas en una

planta de este tipo en diversas circunstancias.



Capitulo 3

Validacion del modelo y analisis de
plantas reales

En este capitulo pretendemos presentar la validacion y aplicacion del modelo que
hemos desarrollado a plantas reales de combustible fésil. En primer lugar comparamos
los resultados numéricos relativos al rendimiento térmico y a la potencia de dos plantas
reales particulares de tecnologia muy reciente, una de ellas una microturbina regene-
rativa de gas natural de 100 kW y otra planta de unos 350 kW con regeneracion y
dos compresores con refrigeracion intermedia. Incluimos un estudio de optimizacion en
cuanto a los margenes de mejora de la potencia y el rendimiento en términos de diversos
factores como la relaciéon de presiones, la configuracion de diseno de la planta y diversos
parametros de pérdidas. Por ultimo, comparamos las curvas potencia-rendimiento que

predice nuestro modelo con resultados de otras simulaciones numéricas.

3.1. Validaciéon: microturbina regenerativa de gas
natural

Con objeto de validar el modelo presentado, hemos elegido como sistema con el
que comparar una microturbina comercial de gas natural (aunque también puede
trabajar con diesel, queroseno, biogas, metanol y LPG), denominada Turbec T100
(ABB/Volvo) [87], sobre la que recientemente han trabajado varios autores [6, 38] y de
la que se dispone de detallada informacién acerca de los parametros basicos de diseno

y sobre algunos parametros de pérdidas. La tabla 3.1 y la figura 3.1 contienen algunos
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de esos datos bésicos. Es una planta regenerativa monoetapa (CBTX)! y la potencia

eléctrica que genera es de 100 kW.

<~

T=543K Regenerador
Camara de A
combustién (T)
T=868 K= [TTTTTTT
) m T=1223K
T=488 K
/

Compresor Turbina :@

\

Figura 3.1: Esquema de funcionamiento y temperaturas caracteristicas de la microtur-

bina Turbec T100 (ABB/Volvo).

En la comparacién con nuestro esquema de trabajo de ciclo cerrado, la cAmara de
combustién se representa por un intercambiador de calor de alta temperatura (HTHE)
que trabaja entre la temperatura Ty de la camara de combustion y el fluido de trabajo,
que se considera aire. En los ultimos anos se han desarrollado nuevas tecnologias para
intercambiadores de calor de alta temperatura de este tipo, que incluyen materiales
ceramicos, y sustituyen a los tradicionales intercambiadores metalicos. Pueden trabajar
a temperaturas superiores a los 1600 K. Detalles sobre el diseno y particularidades de
estos intercambiadores se pueden encontrar en [5, 88].

Estos intercambiadores son especialmente interesantes en las turbinas de combus-

'Recordemos que Horlock denota por CICIC...TBTB...X la configuracién de una planta con
varios compresores (C) y refrigeradores (I),varias turbinas (T) con recalentadores intermedios (B) y
regeneracién (X).
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tion externa (Externally Fired Gas Turbine, EFGT) [6, 38]. En ellas la inyeccién de
combustible en el fluido de trabajo se efectiia después de que éste ha pasado por la
turbina, con lo que se pueden quemar combustibles ’sucios’ como la biomasa sin que los
alabes de la turbina sufran problemas de corrosion o desgaste. La investigacion en este
tipo de turbinas es muy activa hoy en dia y se ha demostrado la necesidad de disenar
intercambiadores especificos capaces de trabajar con buena efectividad a temperaturas
superiores a los 1300 K.

A la hora de obtener resultados numéricos para los parametros de salida de la mi-
croturbina propuesta con nuestro modelo (Ecs. (2.12), (2.32), (2.39) y (2.40)) hacemos

las siguientes consideraciones:

1. Adoptamos como margen plausible de valores para la efectividad del intercam-
biador de alta temperatura entre ez = 0,80 y 0,94. Estos valores se corresponden
con estudios recientes de simulaciones CFD (Computational Fluid Dynamics) [6].
Hemos tomado ademaés que la cesion de calor de los gases de escape al foco frio

la temperatura ambiente T}, es aproximadamente ideal, es decir, e, = 1,0.

2. Las caidas de presién, tanto en el proceso de absorcién de calor, Apy /py, como
en el de cesién a través de los gases de escape hacia el exterior, Apy/pr, se
consideran aproximadamente en torno al 4 %, siguiendo los valores sugeridos por

diversos autores [6, 89].

3. Como fluido de trabajo consideramos aire en condiciones de gas ideal con un
coeficiente adiabdtico medio, 7, entre las temperaturas minima y méaxima del

ciclo calculado del siguiente modo:

1 s ¢, (T) 1 /T3 1
5 = dT = dT 3.1
! Tg—Tl/Tl cv(T) =T )y, O
p(T)

donde ¢,(T) y cv(T) son las capacidades calorificas molares del aire en funcién

de la temperatura. Hemos tomado como evolucién de ¢,(7) [90]:

cp(T) =ay + 0T+, T? + dyT? + e, T*  J/(mol K) (3.2)
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Combustible

Gas natural

Potencia eléctrica generada

100 kW (£0,3)

Potencia mecénica neta, P 123 kW
Potencia generada por la turbina 282 kW
Potencia consumida por el compresor 159 kW
Calor de entrada, |Qy]| 333 kJ/s
Relacién de compresion, 7, 4,5
Temperatura ambiente, T} 288 K
Temperatura de entrada en la turbina, T3 1223 K
Temperatura de los gases de escape, Ty 923 K
Temperatura de salida después de regenerador, T, 243 K
Eficiencia eléctrica neta 0,30 (£0,01)
Eficiencia termodindmica, 7 0,37
Eficiencia isoentropica de la turbina, €; 0,826
Eficiencia isoentrépica del compresor, €, 0,768
Eficiencia del regenerador, €, 0,873
Flujo madsico de aire 0,7833 kg/s
Flujo mésico de gases de escape 0,79 kg/s
Area de intercambio en el regenerador 164 m?

Tabla 3.1: Datos de disenio y funcionamiento de la microturbina de gas Turbec T100

(ABB/Volvo), tomados de [6, 38, 87].

con los valores de los pardmetros contenidos en la tabla 3.2. Los efectos de con-

siderar como fluido de trabajo un gas real ha sido analizada en detalle por A.

Guha en [91, 92].

Con estos datos, obtenemos un coeficiente adiabatico medio, ¥ = 1,361 y unos

valores para los coeficientes py v pr (Ecs. (2.4) y (2.8)), que cuantifican en nuestro
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ai = 30,37
by = —11,09 x 1073
1 = 27,36 x 10

dy = —15,88 x 1079

e = 2,29 x 10712

Tabla 3.2: Parametros de la interpolacién polinémica considerada para el calculo del
valor medio del coeficiente adiabatico del aire [90]. Las unidades son S.I..

modelo las caidas de presion, de py = pr = 0,99.

4. Ademas, hemos considerado despreciables las transferencias de calor directas des-

de la camara de combustién hacia el ambiente, es decir, £ ~ 0.

Todos los demas datos necesarios para obtener los parametros de salida de la tur-
bina son los experimentales. En la tabla 3.3 mostramos los resultados obtenidos con
el modelo de turbina de gas multietapa propuesto en este trabajo. En correspondencia
con la turbina comercial Turbec T100 se ha tomado la configuraciéon basica con una
sola turbina (N; = 1) y un sélo compresor (N, = 1). Los resultados muestran el buen
acuerdo numérico de nuestro modelo con los datos experimentales. Para la eficiencia
termodinamica, 7, la desviacién relativa obtenida respecto a la turbina comercial no
excede el 2,7%, para la potencia mecénica, P, el 6,7% y para el calor liberado, ]Q il
el 4,2%. El hecho de modificar la efectividad del intercambiador de calor de alta tem-
peratura en el intervalo realista 0,8 — 0,94 sélo modifica la potencia de salida del orden
del 0,09% vy el calor absorbido del orden de 0,04%. En la eficiencia, la diferencia es

inapreciable.
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n P (kW) |Qul (kI/s)

Modelo 0,36 114.8 319,0
Planta real 0,37 123 333
Desviacién relativa (%) | 2,7 6,7 4,2

Tabla 3.3: Comparacién de los parametros de salida obtenidos con el modelo propuesto
para la microturbina Turbec T100 (ABB/Volvo) y valores reales. La efectividad del
intercambiador de alta temperatura se ha tomado como ey = 0,94 [6] (lo que da una
relacion de temperaturas, 7 = 4,32 y una temperatura del foco caliente, Ty = 1245,7
K) y en la cesién de calor al ambiente se ha considerado e¢;, = 1,0. Los pardmetros de
irreversibilidad asociados a las caidas de presién en la absorcién y cesion de calor se
consideran py = pr, = 0,99 [6, 89].

3.2. Validaciéon: planta con dos etapas de compre-
sion

Para la validacion de nuestro modelo en el caso de una planta multietapa hemos
elegido un andlisis realizado dentro del marco de un proyecto de I+D de la Comunidad
Europea [89, 93] desarrollado en los afios 2000-2003. En este proyecto se analizan varios
ciclos termodinamicos con objeto de elegir el méas adecuado a la hora de proyectar
sistemas de cogeneracién con potencias hasta los 500 kW. En ese intervalo de potencias
la limitaciéon méas importante en cuanto al desarrollo comercial de la tecnologia de
turbinas de gas es su coste de produccién y mantenimiento. Esto se debe a que en este
rango de potencias hay una fuerte competencia con sistemas funcionando con motores
alternativos de combustion interna, que la industria automovilistica produce en gran
cantidad con un coste de producciéon bastante reducido.

Por ello es fundamental buscar ciclos termodinamicos con una alta eficiencia. Los
ciclos Brayton simples sin regeneracién dan eficiencias cerca del 18 %, con regenera-

cién proporcionan eficiencias en torno al 30 %, mientras que en el mismo intervalo de
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Figura 3.2: Esquema de funcionamiento y temperaturas caracteristicas de la planta
CICBTX analizada por A. Romier [89, 93]).
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potencias los motores alternativos de combustion interna alcanzan cifras en torno al
35%. Pero aiun queda margen en la investigacién de ciclos modificados sobre la base
del ciclo de Brayton regenerativo con objeto de mejorar esa eficiencia de alrededor del
30 %.

En principio, una forma directa de mejorarla es aumentar la temperatura de entra-
da en la turbina, pero esto hace necesario el desarrollo de materiales ceramicos para
las partes calientes del ciclo, con lo que se eleva cuantiosamente el coste de produccion.
Otra alternativa es aumentar el nimero de etapas de compresién y/o expansién. En el
proyecto que mencionamos [89, 93|, se realiza un estudio sistemédtico, en condiciones
reales y muy similares (igual temperatura de entrada a la turbina e iguales términos de
pérdidas para los elementos bésicos de la planta) de varios ciclos: un ciclo regenerativo
simple (CBTX), un ciclo regenerativo con dos etapas de compresién y refrigeracién
intermedia (CICBTX) y otro ciclo regenerativo de baja presién?. Se concluye en el
estudio, que para su utilizaciéon dentro de un sistema de cogeneracion, el ciclo més ade-
cuado es el CICBTX trabajando con una relacion de presiones en torno a 6. Aunque el
ciclo regenerativo de baja presién alcanza una eficiencia global de cogeneracion ligera-
mente mas alta (un 2% mayor), el CICBTX proporciona una mejor eficiencia eléctrica
(1%) y una mejor eficiencia termodindmica (1,2 %). Para llegar a esos valores el ciclo
regenerativo simple CBTX requiere un flujo de aire mucho mayor (aproximadamente
1.3 veces mayor). Dicho de otro modo, el ciclo CICBTX proporciona altas eficiencias
(~ 35%) y necesita un menor flujo de aire, que es un pardmetro fundamental a la
hora de dimensionar las componentes basicas de la planta: intercambiadores de calor,
regenerador y camara de combustion.

A continuacién analizamos el ciclo CICBTX (vedse el esquema en la Fig. 3.2 y los
datos experimentales en el cuadro 3.4) con objeto de comparar los resultados numéricos
para la eficiencia y la potencia obtenidas con nuestro modelo y la planta original. Para

aplicar nuestro modelo a este caso hemos hecho las siguientes consideraciones:

1. Dentro del margen realista para la eficiencia de los intercambiadores de calor que

mencionabamos en la Sec. 3.1 tomamos ez = 0,8 y €, = 1,0. Ese valor de ey da

2En este ciclo se consideran dos compresores sin refrigeracién intermedia y dos etapas de cogene-
racion. De los dos compresores uno esta situado antes de la turbina y del regenerador y otro se coloca
después de la primera etapa de cogeneracion.
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Combustible Gas natural
Potencia en el eje, P 350 kW
Relacién de compresién, 7, 6
Temperatura ambiente, 7} 288 K
Temperatura de entrada en la turbina, T3 1223 K
Temperatura del aire tras el regenerador, T, 830 K
Eficiencia eléctrica neta 0,33
Eficiencia termodindmica, 7 0,36
Eficiencia isoentropica de la turbina, € 0,85
Eficiencia isoentrépica del compresor, €, 0,77
Eficiencia del regenerador, e, 0,85
Eficiencia térmica de cogeneracion 0,48
Eficiencia global 0,80
Flujo mésico de aire 1,97 kg /s

Tabla 3.4: Datos de disenio y funcionamiento de la turbina de gas CICBTX analizada
por Romier [89].

lugar a una temperatura equivalente del foco caliente de Ty = 1321 K.

2. Tomamos como valor aproximado para los parametros ey y €, que caracterizan
las pérdidas asociadas a que los procesos de absorcion y cesion de calor no son
perfectamente isébaros el valor ey = ¢, = 0,98 [6, 89] (lo que equivale a unas

caidas de presién relativas en ambos procesos del orden del 8 %).

3. Igual que en la seccién anterior consideramos que el fluido de trabajo que realiza

el ciclo termodindmico es aire en condiciones de gas ideal y tomamos un valor
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promedio para su coeficiente adiabatico de ¥ = 1,361.

4. Consideramos despreciables las transferencias de calor de tipo heat-leak, es decir,

£ =0.

n P (kW) |Qul (kI/s)

Modelo 0,37 346,1 928,1

Planta real 0,36 350 ——

Desviacién relativa (%) | 2,8 1,1 ——

Tabla 3.5: Comparacién de los parametros de salida obtenidos con el modelo propuesto
para la turbina CICBTX [89] y valores reales. La efectividad del intercambiador de alta
temperatura se ha tomado como ez = 0,80 [6] (lo que da una relacién de temperaturas,
7 = 4,59 y una temperatura del foco caliente, Ty = 1321 K) y en la cesién de calor al
ambiente se ha considerado €;, = 1,0. Los parametros de irreversibilidad asociados a las
caidas de presion en la absorcién y cesién de calor se consideran py = pr, = 0,98 [6, 89].

La tabla 3.5 muestra el buen acuerdo numérico entre los resultados de nuestro mo-
delo en el caso de una planta con dos compresores y una turbina (N, =2y N, = 1)
con los datos tomados de la literatura. La desviacién relativa del rendimiento termo-

dindmico no excede el 2,8 % y la potencia obtenida el 1,1 %.

3.3. Estudio de sensibilidad de plantas reales

3.3.1. Microturbina regenerativa

Una técnica habitual en Optimizaciéon Termodindamica para analizar y optimizar
el funcionamiento o el diseno de un convertidor energético es la representacién de los

diagramas potencia-rendimiento mediante la eliminacién paramétrica de alguna de las
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variables controlables en el sistema [22, 94, 95, 96]. Es usual en sistemas termodindmi-
cos reales que respecto a la variable considerada, la potencia y el rendimiento tengan
maximos en puntos préoximos pero no coincidentes, por lo que la forma de las curvas
potencia-rendimiento es un bucle en el que los puntos de maxima potencia y maximo
rendimiento estan separados una cierta distancia. Precisamente el intervalo entre am-
bos se considera como la regién 6ptima de trabajo del convertidor. Esto se debe a que
los sistemas reales suele estar implicitamente optimizados para trabajar en un régimen
que constituya un compromiso entre maxima potencia y maxima potencia respecto al

combustible consumido.
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Figura 3.3: Diagrama potencia-rendimiento para la microturbina analizada en [6], ob-
tenido eliminando paramétricamente la relaciéon de presiones, r,. La flecha indica el
sentido creciente de r,. La potencia se presenta en unidades adimensionales. Se senalan
en colores los puntos de maxima potencia, maximo rendimiento y el punto de diseno
real (azul oscuro).

En la figura 3.3 representamos la curva potencia®-rendimiento obtenida eliminando

la relacién de presiones, r, entre las curvas P = P(r,) y n = n(r,) para la microturbina

3Definimos una potencia en unidades adimensionales como: P = P/(C,,Ty) donde C,, es la capa-
cidad calorifica del fluido de trabajo y T, es la temperatura de la fuente fria.
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de 100 kW analizada por Mello [6]. En la aplicaciéon de nuestro modelo, todos los
parametros son los experimentales detallados en la seccién 3.1, salvo la relacién de
presiones que se ha considerado un parametro libre para obtener la curva roja de la
figura. La curva se recorre en el sentido horario al aumentar la relaciéon de presiones.
El punto azul oscuro representa el punto de diseno real de la planta y también se
muestran los puntos de maxima potencia y maximo rendimiento. El punto de diseno
real esta en el intervalo esperado, aproximadamente equidistante de los puntos de los
dos maximos. La relacion de presiones experimental es de 4,5, la maxima potencia en

nuestro modelo se obtendria con una relacién de presiones superior, 7,(Pmax) = 6,5, ¥

el maximo rendimiento con una ligeramente inferior, 7,(Nmax) = 3,5.

La tabla 3.6 contiene los valores del maximo rendimiento y la maxima potencia
predichos por nuestro modelo para esta planta real cuando se considera como variable
unicamente la relacién de presiones. Es posible mejorar el rendimiento un 1,6 % si se
reduce la relacién de presiones al valor que da el rendimiento méaximo, r,(Nmax) = 3.5,
pero a costa de disminuir la potencia, puesto que la potencia en condiciones de maximo
rendimiento que se obtiene es un 8,1 % mads pequena que en las condiciones de diseno.
Anélogamente, aumentando la relacién de presiones desde el valor de diseno de 4,5
hasta la que da la méxima potencia r,(Ppsx) se incrementa la potencia en un 4,4 %,

pero el rendimiento se disminuye en un 7,5 %.

Analizando el calor absorbido en el ciclo, que es una variable proporcional al com-
bustible consumido, si el sistema se optimizara para trabajar en condiciones de maximo
rendimiento, se produciria un ahorro en el calor de entrada cercano al 10 %, y, sin em-
bargo, si se considera como objetivo maximizar la potencia, ésto repercutiria en un

incremento cercano al 13 %.

Otro analisis que permite nuestro modelo es predecir cudles serian los parametros
de salida de la planta cambiando la configuracion de diseno CBTX para convertir-
la en multietapa. Si mantenemos todos los parametros de la planta real, incluyendo
ahora la relacion de presiones, pero modificamos la compresion para hacerla en varias
etapas con refrigeracion intermedia o se hace lo mismo en la expansién (multietapa
con recalentamiento intermedio) se obtiene una evolucién como la que se muestra en

el cuadro 3.7. Hemos considerado en él hasta una configuracién CICBTBTX con dos
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Maximo rendimiento
Nmax = 0,366 Tp(nméx) =35

+1,6 % respecto a punto de diseno

Maxima potencia
Prax = 1198 kW 7p(Pax) = 6,5

+4,4 % respecto a punto de diseno

Calor absorbido

Qn

— 2884 kJ /s

Thmax
—9,6 % respecto a punto de diseno
Qulp,,. =359,4 kJ/s

+12,7 % respecto a punto de diseno

Tabla 3.6: Rendimiento y potencia maximas posibles de la microturbina CBTX con-
siderando como variable la relaciéon de presiones y manteniendo los demas parametros
como en la planta experimental. La relacién de presiones de la planta real es r, = 4,5.

compresores y dos turbinas porque por razones econdmicas la incorporacion de mas
etapas seria inviable. En la tabla se observa que la configuraciéon con dos compresores
y una tnica turbina CICBTX permite aumentar la potencia un 13,4 % respecto a la
CBTX a costa de que el calor de entrada aumente sélo un 3,3%. Esto tiene como
consecuencia que el rendimiento térmico aumenta de forma notable, cerca de un 10 %.
Si se adopta una configuraciéon CBTBTX la potencia aumenta incluso mas que con la
configuracion CICBTX, pero se requiere un consumo de combustible bastante mayor

y el rendimiento aumenta un 8,9 % respecto a la configuracién CBTX, algo menos que
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CBTX CICBTX CBTBTX CICBTBTX

7 0,360 0,39 (+9,7) 0,392 (+8,9) 0,422 (+17,2)
P (kW) | 1148 1302 (+134) 1424 (+24,0) 1578 (+37,5)
|Qu| (kJ/s) | 3190 3297 (+3,3) 363,0 (+13,8) 373,7 (+17,1)

Tabla 3.7: Pardmetros de salida de la microturbina CBTX si, manteniendo inalterados
los parametros bésicos del ciclo y de pérdidas, se modifica la configuracién de la planta.
En paréntesis se muestran las variaciones relativas en porcentaje [A( %)] respecto a la
configuracion experimental CBTX.

con la CICBTX. Introduciendo dos etapas de compresién y dos de expansion, diseno
CICBTBTX, se consigue aumentar considerablemente el rendimiento, hasta un 17,1 %,
debido a que la potencia aumenta muy apreciablemente, un 37,5 % respecto a CBTX
y el calor de entrada lo hace en menor medida, un 17,1 %.

Para analizar la sensibilidad de la potencia y el rendimiento de la planta respecto
a las principales irreversibilidades que afectan al ciclo termodinamico haremos uso de
un tipo de diagramas habituales en el andlisis termoeconomico de sistemas de este
tipo [78]. Este anélisis es imprescindible tanto a la hora de disenar la planta y decidir
las inversiones a realizar en los distintos componentes, como en la prediccion de la evo-
lucion de los parametros de salida durante la vida de la planta, puesto que dependen
del estado de los componentes y su evolucién con el tiempo. En la figura 3.4 represen-
tamos la evolucién del rendimiento térmico, la potencia mecanica de salida y el calor
absorbido para la planta CBTX que estamos considerando en esta secciéon en términos
de variaciones de los parametros que caracterizan las principales pérdidas respecto a
los parametros considerados en el diseno real de la planta. En concreto, analizamos las
variaciones de las pérdidas en la turbina (&) y el compresor (¢.), individualmente y en
conjunto (e + €.) y las irreversibilidades en el regenerador (€,). En términos relativos
contemplamos un posible margen del 5% respecto a los parametros de los componen-
tes en el punto de diseno. En términos reales esto se traduce en que ¢; fluctia en el
intervalo [0,785,0,867] (el valor real en la planta es 0,826), €. fluctia en [0,730, 0,806]

(el valor real en la planta es 0,768) y €, se encuentra en el intervalo [0,829,0,917] (el
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Figura 3.4: Sensibilidad sobre el punto de disenio de la eficiencia de la planta (n), la
potencia generada (P (kW)) y el calor de entrada (|Qg| (kJ/s)) de la microturbina
CBTX [6] a variaciones de la eficiencia del compresor (e.), de la turbina (&), ambas
simultdneamente (e; + €.) y la eficiencia del regenerador (€,). En el eje horizontal se
representa en cada caso el incremento relativo, A( %), respecto al punto de disenio.
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valor real en la planta es 0,873).

En la figura 3.4 se observa, en primer lugar, que la variacion de las tres funciones
consideradas es lineal en todos los casos, dentro del intervalo tomado. Una mejora en
la eficiencia del regenerador, €, implica un aumento del rendimiento, pero menor que
mejorando los otros componentes. Este aumento es aproximadamente del 5% en el
intervalo considerado, es decir, mejorando la eficiencia del regenerador hasta un 5 %.
En el caso de ¢, esta evolucién del rendimiento se debe a que la potencia obtenida es
independiente de las pérdidas en el regenerador, pero la disminucion de estas pérdidas
provoca un menor calor de entrada, es decir, un menor consumo (recta de pendiente
negativa en la figura correspondiente a |Qyl). El rendimiento puede mejorar hasta
un 6 % aproximadamente si la eficiencia del compresor aumenta al valor maximo del
intervalo considerado, un 5 %. En este caso, aumenta la potencia (6,5 %) y el consumo
lo hace més lentamente (3,9 %) lo que explica el aumento neto de eficiencia. Algo similar
ocurre al mejorar la eficiencia de la turbina ¢,. En este caso se consigue un aumento

maximo de la eficiencia cercano al 8 %.

Cuando se analizan ambos componentes, turbina y compresor, simultaneamente
(e;+¢€.), es posible mejorar la eficiencia hasta cerca del 14 %, aumentando la potencia un
18,1 % y disminuyendo el consumo en un 3,9 %. Comentarios anélogos a los anteriores
se pueden hacer en el caso de que se produzca un aumento de las pérdidas de esos tres
elementos, turbina, compresor y regenerador durante el ciclo de operacién de la central.
Brevemente, en el intervalo considerado, un aumento de las pérdidas en el regenerador
de un 5% provoca una disminucién de eficiencia también del 5% y en el otro extremo,
si la eficiencia de la turbina y el compresor disminuyen simultdneamente hasta un 5 %,

la eficiencia de la planta se vera afectada en un 15,5 % aproximadamente.

En cuanto a la evolucion de los parametros de salida con las caidas de presion en los
procesos de absorcién y cesion calor, hemos representado en la figura 3.5, n, Py |Q ol
considerando como origen las caidas en la planta real Apy/py = Apr/pr = Ap/p =
4,0 % y considerando un margen del 100 %, es decir, un intervalo [0,0, 8,0] (%). En todos
los casos, como cabria esperar, las curvas tienen pendiente negativa, una disminucion de
las caidas de presién mejora los parametros de salida de la planta. El comportamiento

es aproximadamente lineal y, por lo tanto, previsible. El rendimiento aumenta hasta
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Figura 3.5: Sensibilidad de planta CBTX [6] a cambios en las caidas de presién relativas
en la absorciéon y cesion de calor. En el eje horizontal representamos el incremento
relativo de las caidas de presion, A(Ap/p)( %), respecto al punto de diseno.
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aproximadamente un 7% cuando la caida de presion se lleva desde el punto de diseno
hasta el menor valor considerado, la potencia mejora un 10% y el calor requerido
aumenta en un 3,1 %. Al aumentar las caidas de presiéon desde los valores de diseno de
la planta hasta el 8 % provocan disminuciones del rendimiento cercanas al 8 %, de la
potencia de un 10,8 % y del calor liberado de un 3,3 %.

En la Figura 3.6 representamos la sensibilidad de los parametros de salida a la efi-
ciencia de los intercambiadores de calor con la fuente caliente, ey y con la fuente fria,
er,. Para €y, teniendo en cuenta los margenes realistas de los intercambiadores de hoy
en dia (ver seccién 1.2.1) y el limite ideal, hemos contemplado una variacién sobre el
valor de diseno, e = 0,94, entre el —15% y el +6 %, que equivale a un intervalo de
eficiencias: [0,8,1,0]. Para la eficiencia del intercambiador de la parte fria, como en el
punto de diseno hemos asumido condiciones cercanas a las ideales, hemos analizado
pérdidas de eficiencia de hasta el —15%, es decir hasta un valor ¢;, = 0,8. Conviene
remarcar dos hechos: (a) incluso en intervalos de los parametros reducidos la evolucién
de rendimiento, potencia y calor de entrada es cuadrética y (b) el rendimiento es mucho
maés sensible a variaciones de €7, que de €. En la parte superior de la figura 3.6 se obser-
va que en el limite inferior de ey el rendimiento ha bajado desde el valor experimental
de 0,36 hasta 0,33, mientras que si se produce la reduccién equivalente de €7, baja hasta
0,29 (lo que equivale a una disminucién de casi el 20 %). Otro punto interesante es que
aumentando la eficiencia del intercambiador con la camara de combustion desde 0,94
hasta su valor ideal, el incremento de eficiencia seria muy reducido, de 0,36 en el punto

de disenio hasta 0,37 (algo menos del 3 %).

3.3.2. Planta con dos etapas de compresion y refrigeracion
intermedia

Realizaremos a continuacién un andlisis similar para la planta CICBTX sobre la
base de los datos reales de A. Romier [89]. En la figura 3.7 representamos la curva
potencia-rendimiento obtenida eliminando la relacion de presiones entre las curvas co-
rrespondientes a la potencia y el rendimiento. Todos los demas parametros se mantienen
en los valores reales. En esta planta, el punto de diseno de la planta esta muy proximo

al de maximo rendimiento. La relacién de presiones real es de 6,0. A partir de nuestro
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Figura 3.6: Sensibilidad sobre el punto de diseno de la eficiencia de la planta (n), la
potencia generada (P (kW)) y el calor de entrada (|Qg| (kJ/s)) de la microturbina
CBTX [6] a variaciones de la eficiencia de los intercambiadores de calor con las fuentes
externas. En azul se considera €;, variable y ey en condiciones de diseno, ez = 0,94.
En rojo se considera ey variable y €, en condiciones de diseno, €, ~ 1,0
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Figura 3.7: Diagrama potencia-rendimiento para la turbina CICBTX [89]. La flecha
indica el sentido creciente de r,. Se senalan en colores los puntos de maxima potencia,
méximo rendimiento y el punto de disenio real (azul oscuro).

modelo, la potencia méxima para esta planta CICBTX se obtendria en ry,(Pax) = 11,6
y el maximo rendimiento en 7,(fmax) = 5,4.

La tabla 3.8 contiene los valores maximos del rendimiento y la potencia y el calor
absorbido en ambos casos. En este caso es posible aumentar el rendimiento desde
el punto de diseno hasta el valor maximo reajustando la relacién de presiones. Ese
aumento, sin embargo, es pequeno, el 0,14 % y supondria una disminucién de potencia
(potencia en condiciones de méximo rendimiento) del 3,0 %. Si el objetivo fuese, desde
el punto de diseno aumentar la potencia es posible hacerlo hasta un 8,4 % (punto de
méxima potencia) aumentando la relacién de presiones de r, = 6,0 hasta 7,(Pusx) =
11,6. En ese caso el empeoramiento del rendimiento (rendimiento en condiciones de
méaxima potencia) serfa del 8,2 %.

En cuanto a otras alternativas de configuracion de la planta, la tabla 3.9 resume

los parametros de salida de la planta, si manteniendo las variables basicas de la planta

CICBTX analizada, se modifica el nimero de etapas o se sustituyen los dos compre-
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Maximo rendimiento
Tmax = 07373 Tp(nméx) - 574

+0,14 % respecto a punto de diseno

Maxima potencia
Prax = 3753 kW 7p(Pax) = 11,6

+8,4 % respecto a punto de diseno

Calor absorbido

Qn

= 898,6 kJ /s

Thmax
—3,2% respecto a punto de diseno
Qulp,,. = 1090,8 kJ/s

+17,5 % respecto a punto de diseno

Tabla 3.8: Rendimiento y potencia maximas posibles de la turbina CICBTX consi-
derando como variable la relacion de presiones y manteniendo los demés parametros
como en punto de disenio. La relaciéon de presiones de la planta real es r, = 6,0.

sores por una turbina. En este ltimo caso, modificando la configuracién CICBTX a
otra CBTBTX con dos turbinas y recalentamiento intermedio, se obtiene una ligera
ganancia de rendimiento (0,8 %) provocada por un considerable aumento de potencia
(14,8 %), pero a costa de que el calor de entrada aumente también de forma apreciable
(14,0%). En el caso de una configuracién CICBTBTX, es decir, afiadiendo una turbina
y recalentamiento, pero manteniendo la relacion de presiones y demas parametros, se
conseguirfa aumentar el rendimiento cerca del 11 %, la potencia casi el 31 % y serfa

necesario un 18,0 % maés de calor de entrada.
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Figura 3.8: Sensibilidad sobre el punto de disefio de la eficiencia de la planta (),
la potencia generada (P(kW)) y el calor de entrada (|Qy| (kJ/s)) de la planta
CICBTX [89, 93] a variaciones de la eficiencia del compresor (e.), de la turbina (¢),
ambas simultdneamente (e;+¢€.) y la eficiencia del regenerador (¢,). En el eje horizontal
se representa en cada caso el incremento relativo, A( %), respecto al punto de disetio.
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CBTX CICBTX CBTBTX CICBTBTX

0 0,326 (—12,6) 0,373 0,376 (+0,8) 0,413 (+10,7)
P (kW) [2909(-159) 3461 3975 (+14.8) 4523 (+30,7)
0n| (kJ/s) | 890.8 (—4,02) 9281  1058,3 (+14,0) 1095,0 (+18,0)

Tabla 3.9: Parametros de salida de la turbina CICBTX si, manteniendo inalterados los
parametros basicos del ciclo y de pérdidas, se modifica la configuracion de la planta.

En paréntesis se muestran las variaciones relativas [A( %)] respecto a la configuracién
CICBTX.

El analisis de la sensibilidad de la planta CICBTX, figura 3.8, a las eficiencias del
regenerador, €., el compresor, €., v la turbina, ¢;, arroja unos resultados muy similares
a los de la planta CBTX. La evolucién del rendimiento térmico, la potencia y el calor
de entrada es lineal cuando se representa frente a incrementos de eficiencia relativos al
punto de disenio de la planta. La mayor sensibilidad del rendimiento se obtiene cuando se
representa respecto a variaciones conjuntas de €.+ ¢;. En este caso, cuando la eficiencia
de ambos componentes aumenta simultdaneamente un 5% (e, = 0,81, ¢, = 0,89 porque
recordemos que en este caso [89] el punto de diseno se encuentra en €. = 0,77, ¢, = 0,85)
el rendimiento se incrementa en un 13,6 %. Y al contrario, al disminuir las eficiencias
de esos componentes en ese mismo porcentaje la pérdida de rendimiento alcanza el
—15,5%. En el extremo opuesto est4 la sensibilidad del rendimiento a la eficiencia del
regenerador. Si ésta aumenta un 5%, el rendimiento se ve mejorado en un 5,3% y
al contrario. Entre mejorar la eficiencia de la turbina o el compresor por separado, el
rendimiento es ligeramente mas sensible a cambios en la eficiencia de la turbina: mejora
hasta un 7,8 % si ¢, aumenta un 5% y empeora un 8,3 %, si ¢; disminuye un 5 %. En
el caso del compresor el rendimiento aumenta un 6,1 % si €. mejora un 5% y se reduce
un 7,0 % si €. baja un 5%.

La sensibilidad de la planta CICBTX a las caidas de presién en los procesos de
absorcion y cesion de calor se muestra en la figura 3.9. En este caso las caidas en la
planta real son cercanas al 8 % y hemos comprobado el efecto de variarlas en un intervalo

[0,0,16,0]( %). En comparacién con la planta CBTX, aunque el comportamiento del



70 CAPITULO 3. VALIDACION Y ANALISIS

040 |

0.36 | o

032
400 ’

P (kW)

320

20

960!

0, (kl/s)

880!
2100 50 0

50 . 100
A

ACRD) (%)
p

Figura 3.9: Sensibilidad de planta CICBTX [89, 93] a cambios en las caidas de pre-

sion relativas en la absorciéon y cesion de calor. En el eje horizontal representamos el
incremento relativo de las caidas de presion, A(Ap/p)( %), respecto al punto de disetio.
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rendimiento, la potencia y el calor de entrada siguen manteniendo aproximadamente
una tendencia lineal, hay mayores diferencias numéricas. El rendimiento disminuye un
14,5 % si la caida de presién se multiplica por dos y la potencia disminuye un 19,6 %.
Esto supone una reduccion del calor de entrada del 6,0%. En el otro extremo, el caso
ideal de ausencia de pérdidas de presion, conllevaria un aumento del rendimiento del
11,3 %, de la potencia del 16,9 % y del calor de entrada del 5,2 %.

El efecto en esta planta de variaciones de las eficiencias de los intercambiadores de
calor, ey 6 €, respecto a sus valores de diseno (eg = 0,8 y €, = 1) es similar al que
se produce en la microturbina CBTX. En este caso hemos considerado un margen de
variacién para ey sélo positivo (hasta +20 % que equivale a ey = 0,96) porque el valor
0,8 es muy conservador para intercambiadores de ultima tecnologia. Por el contrario
en €7, sélo podemos considerar intercambiadores menos eficientes. En concreto, hemos
tomado como limite inferior —15 %, que corresponde a ¢;, = 0,85. El ajuste a los puntos
obtenidos en nuestro modelo se representa en la figura 3.10 en forma cuadratica porque
solo asi es aceptable.

El rendimiento es, igual que en la planta CBTX, ma&s sensible a variaciones en
er,, disminuye un 10,8 % al pasar del valor de diseno a una disminucién del 15%. Al
aumentar ez hasta su limite ideal, el rendimiento se incrementa en un 8,1 % porque la

potencia se incrementa un 16,3 % a costa de que el calor de entrada aumente un 8,3 %.

3.4. Comparacion con resultados de simulacion

En esta seccién presentamos la validacién de nuestro modelo de turbina de gas
irreversible multietapa comparando nuestros resultados numéricos para la potencia y el
rendimiento con los resultados de simulacién presentados por Horlock [9] para distintas
configuraciones de planta. Por razones de tipo econémico, las configuraciones realistas
admiten usualmente hasta un maximo de dos turbinas y dos compresores que en la
notacién de Horlock se corresponde con una planta CICBTBTX. Analizaremos desde
el caso simple sin regeneracion CBT hasta esa turbina multietapa.

En la figura 3.11(a) representamos la potencia en unidades adimensionales (P =
P/(C,Ty)) frente al rendimiento eliminando paramétricamente la relacién de presiones

r, entre las curvas ) = n(r,) y P = P(r,). En la figura se observa cémo, para cualquier



72 CAPITULO 3. VALIDACION Y ANALISIS

040/

038

036

034

400+

P (kW)
2

360 |

340 |
320}

300
1000 -

\O
o8]
@)

Ne)
N
@)

10, (kl/s)

940 -

920 |

Figura 3.10: Sensibilidad sobre el punto de disetio de la eficiencia de la planta (n), la po-
tencia generada (P (kW)) y el calor de entrada (|Qp| (kJ/s)) de la turbina CICBTX [89]
a variaciones de la eficiencia de los intercambiadores de calor con las fuentes externas.
En azul se considera €, variable y ey en condiciones de diseno, ez = 0,80. En rojo se
considera ey variable y €7, en condiciones de diseno, €, ~ 1,0
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configuracion, los puntos de maxima potencia y maximo rendimiento no son coinciden-
tes. Es decir, fijados todos los deméas parametros del modelo, para cada configuracion,
hay un valor de la relacion de presiones que da lugar a la maxima potencia y otro dife-
rente que provoca el maximo rendimiento. Con objeto de comparar nuestros resultados
con los de Horlock se consideran solamente irreversibilidades internas, es decir, que en
la parte caliente el acoplamiento del fluido con la cdmara de combustién se considera
ideal (eg = 1) y en la parte fria, la cesién de calor desde los gases de escape hacia el
ambiente también (¢, = 1). Una de las ventajas de nuestro modelo es que incorpora
como casos particulares o casos limite muchos de los modelos sobre este tipo de ciclos
analizados previamente en la literatura, como por ejemplo el caso mencionado (exorre-
versible). En el Apéndice A resumimos las ecuaciones basicas de algunos de estos casos

y las comparamos con las obtenidas por otros autores.

Es interesante que las curvas correspondientes a los esquemas CBT y CBTX, estan
construidas en sentidos opuestos. Si €, = 0 (CBT) y aumenta r,, primero se alcanza la
condicién de potencia maxima y después la eficiencia maxima para un mayor r,. Esto
quiere decir que la curva n(P), en ausencia de regeneracion, se construye en el sentido
contrario de las agujas del reloj. Al contrario, cuando se considera la regeneracion, la
curva 7(P) se construye en el sentido de las agujas del reloj porque la relacién de pre-
siones que da la eficiencia maxima es menor que la que proporciona potencia méxima.
Este comportamiento es mantenido para cualquier valor de Ny, N., cuando existe rege-
neracién. Este resultado concuerda con el obtenido por Horlock (véase la figura 3.11(b))
mediante simulaciones numéricas de plantas con configuraciones similares que inclu-
yen efectos de no idealidad de la mezcla de gases. Las escalas horizontales de los dos
graficos de la figura 3.11 no son comparables, pero el acuerdo entre los rendimientos
obtenidos en nuestro modelo y los tomados como referencia son muy correctos, tanto en
los valores numéricos concretos, como en su evolucion al modificar las configuraciones
de planta. Tal y como discutimos en el Apéndice A, la potencia maxima en las con-
figuraciones CBT y CBTX es idéntica porque se puede demostrar analiticamente que

en ausencia de irreversibilidades externas, la potencia es independiente de la eficiencia

del regenerador, €,.

Otro aspecto destacable, que se observa directamente a partir de la Fig. 3.11(a) es
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Figura 3.11: Diagrama potencia-rendimiento para varias configuraciones de planta. (a)
Resultados numéricos obtenidos con nuestro modelo. La parametrizacién se realiza
eliminando la variable r,, entre las curvas P = P(r,) y n = 1(r,,). En todas ellas se han
tomado: vy =14, 7=5,p, =pg =097, e,=€6¢=09, ¢, =eg=1,¢,=0,75y £ =0.
(b) Curvas obtenidas por Horlock [9] mediante simulaciones numéricas que incluyen
los efectos de no idealidad del fluido de trabajo. En cada una se muestran los puntos
correspondientes a ciertos valores de 1.

que la configuracién CBTBTX es mas favorable en cuanto a la potencia que la CICBTX,

pero ocurre justo al revés en cuanto al rendimiento. En la figura 3.11 también se observa
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rp (nméx ) TImax rp (I_Dméx ) P max

H 8] 7] 0
CBT 45 32 1044 040|16 13 | — 1,0
CBTX 9 750046 045[16 13 | — 10
CBTBTX |16 11 |045 047[30 31 | — 15
CICBTX |16 12 |050 049 |35 28 | — 13

CICBTBTX |36 24 | 0,50 052 | —- — |— —

Tabla 3.10: Comparacién de nuestros calculos con los resultados de Horlock (H) [9]
donde se consideran solamente las irreversibilidades internas (7 = 5, pp = pg = 0,97,
ce=6=09 ¢ =075 =0,y €, = ey = 1) para la maxima eficiencia, N4, razén
de presiones para la méxima eficiencia, 7,(nmax), potencia maxima, Pooix, v razén de
presiones para la condiciéon de potencia maxima, Tp<ﬁméx).

como al doblar el nimero de turbinas y compresores desde la configuracion CBTX, es
decir, al pasar de ella a la CICBTBTX, la potencia aumenta casi en un 50 % mientras
que el rendimiento mejora en un 13 % aproximadamente. En esta configuracion el valor
maximo del rendimiento se obtiene aproximadamente para r, >~ 24 (véase tabla 3.10),
pero la potencia no presenta un maximo si no que aumenta asintéticamente de forma

mondétona (al menos en un intervalo muy amplio de relaciones de presién).

La tabla 3.10 contiene una comparacién de las relaciones de presion a las que
se consigue la maxima potencia, r,(Pns) v la maxima eficiencia, 7,(msx) con los
resultados obtenidos por Horlock. También se incluyen los valores maximos de las
eficiencias obtenidas en nuestro modelo, ny,4x, que se asemejan muy satisfactoriamente
con sus resultados. Los valores maximos de la potencia no estan incluidos en el cuadro
porque en el trabajo de Horlock la potencia se expresa en unidades reales, incluyendo
el flujo de masa (que no se explicita en el trabajo de Horlock), y nosotros obtenemos

la potencia en unidades normalizadas, sin considerar un flujo de masa o de niimero de

moles concreto.

Recientemente, Tyagi y col. [21] han propuesto un modelo particular para una

planta con dos compresores y dos turbinas, con los correspondientes refrigeradores y
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recalentadores y regeneracion (es decir, un esquema CICBTBTX). Su modelo admite
también la posibilidad de que la absorcién y la cesion de calor no tengan lugar hacia
fuentes de temperatura constante, si no variable. Dentro de un esquema analitico ba-
sado en las ideas de la Termodindmica de Tiempos Finitos, demuestran que tomando
como variable la temperatura de trabajo de la turbina de alta presion, tanto la eficien-
cia como la potencia obtenidas presentan sendos maximos, que son proximos, pero no
coincidentes. Es decir, también predicen la existencia de bucles cerrados P —n tomando
como variable la mencionada temperatura. Aunque su modelo y la parametrizacion que
utilizan no es exactamente comparable con la nuestra, obtienen rendimientos maximos
del orden de 0,51 y potencias adimensionales del orden de 1,9. Es decir, al menos cuan-
titativamente sus resultados para el esquema concreto CICBTBTX son similares a los
obtenidos en nuestro caso (véase la tabla 3.10) con un esquema mucho més general,

del que la configuracién CICBTBTX sélo es un caso particular mas.

Hemos comparado también numéricamente los resultados de nuestro modelo con
las simulaciones de Herranz y col. [97], que consideran una configuracién similar a la
que nosotros denotamos por CICBTX. Ellos consideran helio como fluido de trabajo
(¢, = 5,193 kJ/kg y v = 1,67) y toman como pardmetros los siguientes: 7 = 3,936,
ne=0,9,17,=093,7n. =09, pg = pr =097y er = ey = 0,98. Con esos datos obtienen
una eficiencia del 46,9 % para una relacién de presiones, r, = 2,55. Nuestro modelo en
las mismas condiciones obtiene una eficiencia del 46,1 % para un valor de r, ligeramente
superior, r, = 3,29. También analizan una configuraciéon ain mas compleja, un sistema
con 2 compresores y 3 turbinas, para la que obtienen (con los mismos pardmetros) una
eficiencia méxima del 50,7 % para r, = 2,90. Nosotros obtenemos una eficiencia del
50,9 % para r, = 4,97.

J.I. Linares y col. analizan en [98] diversas configuraciones de ciclos Brayton y Ran-
kine para centrales térmicas. A partir de ecuaciones de balance energético y utilizando
un entorno de simulacion comercial (Engineering Equation Solver (EES)) obtienen en
el caso Brayton los rendimientos para una temperatura fija de entrada en la turbi-
na (1473 K), n, = 0,90 y . = 0,85. Con esos parametros calculan un rendimiento
méximo para un ciclo CBT, nyax = 0,42 a r, = 36,53; para una configuracion CBTX,

Mmax = 0,52 a r, = 6,457; para una CICBTX, Nnsx = 0,504 a 1, = 11,43 y para una
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CBTBTX, 7max = 0,53 a r, = 8,829. Ademas estiman datos de potencia en unidades
reales considerando un flujo masico de 400 kg/s, obteniendo un intervalo de poten-

cias maximas entre 143,2 MW para la configuracion CBT hasta 226,5 MW para la
CBTBTX.






Capitulo 4

Estudio de sensibilidad y
optimizacion de la potencia y el
rendimiento

El objeto de este capitulo es estudiar de forma tedrica la influencia de todas las
fuentes de irreversibilidad que hemos considerado en nuestro modelo cuando actiian
de forma simultdanea y cémo afectan a la potencia y al rendimiento del ciclo para
diversas configuraciones multietapa. Asimismo, realizaremos un analisis de dos posibles
regimenes de funcionamiento 6ptimo del sistema, el de maxima potencia y el de méximo
rendimiento, para diversas configuraciones de la planta en funciéon del niimero de etapas
intermedias que se consideren. Dicho de otro modo, presentamos en este capitulo el
caracter predictivo de nuestro esquema de trabajo, que al ser analitico, permite de
forma directa y muy flexible prever la evolucién de la potencia y el rendimiento en
funcién de las variables fundamentales que caracterizan la configuracién de la planta y

sus principales pérdidas.

4.1. Evolucién con la relacién de presiones y el heat-
leak

En la figura 4.1(a), representamos la evolucién del rendimiento térmico para diferen-
tes configuraciones de la planta y con valores realistas para los parametros que caracte-

rizan las diferentes irreversibilidades del modelo. En ella se comparan los rendimientos
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en funcién de la relacion de presiones para varias configuraciones, incorporandose las
irreversibilidades por heat-leak [72]. Se incluyen ademaés las curvas sin heat-leak y vemos
que la forma de las curvas no varia sustancialmente pero el valor numérico disminuye
entre un 2 y un 6 % para & = 0,02 [22] segtn la configuracién.

Observamos en la figura que la pendiente de las curvas después de que se alcance
Nmsx depende significativamente de la configuracién de la planta, siendo las configu-
raciones CBTX y CBTBTX las que tienden a cero mas rapidamente. Esto hace que
obtengamos mejores eficiencias con la configuracién mas simple (CBT), para r, > 15

si lo comparamos con CBTX y para r, > 23 cuando lo comparamos con CBTBTX.

Tp (nméX ) TIméx Tp (Fméx ) P méx

CBT 23(23) 0,34 (0,32) | 11,5 0,71
CBTX 55(6) 0,39 (037)| 83 0,76
CBTBTX | 7,5(8) 041(040)| 13,7 1.1
CICBTX | 9,3(10) 044 (0,43) | 193 1,05
CICBTBTX | 15,5(17) 0,47 (0,46) - -

Tabla 4.1: Resultados de la eficiencia méxima, 4, razén de presiones para la méxima
eficiencia, r,(Nmax), potencia maxima, Poix, v Tazén de presiones para la condicién
de potencia méaxima, Tp(?méx), considerando las irreversibilidades internas y externas
(1=02pp=pg =097 ec.=¢=09,¢ =075, =0,y e, = eg = 0,9). Entre
paréntesis estan incluidos los resultados de la eficiencia considerando & = 0,02.

La relacion de presiones que da el méaximo del rendimiento en la configuracién CBT
es relativamente alta (r,(nmax) = 23) (véase tabla 4.1). Sin embargo, al introducir el
regenerador ese valor disminuye mucho. En la configuracién CBTX, 7, (max) = 5.5.
Manteniendo el regenerador y aumentando el nimero de etapas, se incrementa ese
valor de 7,, pero hasta la configuraciéon con N; = N, = 2 siempre se obtiene un valor
maximo. Los cambios numéricos de 7p(Mmax) ¥ Mmax 10s tenemos reflejados en la siguiente
tabla 4.1.

La caida mondétona de la potencia de salida hacia cero después de su valor maximo

es mucho mas réapida para CBTX y CBTBTX donde afectan considerablemente las
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Figura 4.1: Rendimiento (a) y potencia (b) como funciones de la relaciéon de presiones
cuando se consideran todas las fuentes de irreversibilidad del modelo para varias con-
figuraciones de planta. En el caso del rendimiento se ofrecen resultados con heat-leak
(& = 0,02, color rojo) y sin él (§¢ = 0, azul). Los demds pardmetros utilizados son:
vy=14,7=5p,=pg =097, ¢.=¢ =09, ¢, =eyg =09 y ¢, = 0,75 [22]. Nétese
que la potencia es independiente del heat-leak.
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Figura 4.2: Evolucion de la potencia y el rendimiento con el nimero de etapas de
enfriamiento y recalentamiento, considerando N; = N, = N cuando se tienen en cuenta
simultdneamente todas las fuentes de irreversibilidad. En cada caso la curva superior

indica el limite, N — oo. Los parametros utilizados son: v = 1,4, 7 = 5, pr, = pg =
097, ¢.=¢=09,¢,=eg=09y¢ =0,75y £ =0,02.
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irreversibilides asociadas a los intercambiadores externos. Aqui la caida de la curva
CBTX es tan rapida que para 7, por encima de 14, la potencia de salida es mayor con
la configuracion CBT.

La figura 4.2 muestra la evolucién de potencia y rendimiento hacia el limite N — oo,
es decir, al ir aumentando progresivamente el niimero de etapas de enfriamiento y ca-
lentamiento cuando su nimero coincide y se consideran valores realistas de todos los
parametros de irreversibilidad. En el caso del rendimiento, aunque no se alcanza un
maximo dentro del intervalo para valores r, < 60, su aumento relativo desde N = 1
hasta su valor limite es de aproximadamente el 35 %. El valor maximo (~ 0,6) est4 lejos
del correspondiente limite de Carnot, que seria nc = 0,8. Para la potencia, dentro del
mismo intervalo de valores de 7, el correspondiente incremento es de casi el 80 %. El
aumento de potencia con el nimero de etapas no es indefinido porque al aumentar el
nimero de compresores simultaneamente con el de turbinas éstos requieren progresi-
vamente mas trabajo de las turbinas y, por tanto, la potencia de salida aumenta hasta
que toda la potencia producida por las turbinas anadidas la consumen los compresores.

En la figura 4.3 dibujamos las curvas — P, parametrizadas respecto a Tp, para varias
configuraciones alrededor de la region de maxima eficiencia y de méaxima potencia.
Consideramos dos valores diferentes de €, = ey < 1. Por ejemplo, cuando ¢, = e =
0,90, las potencias méaximas obtenidas a partir de los esquemas CICBTX y CBTBTX
son similares, pero cuando las irreversibilidades externas decrecen y €, = ey = 0,95,
CBTBTX devuelve casi un 8% mads de potencia que CICBTX. Otro efecto que se
ve claramente es que para €, = ey = 0,95, la potencia aumenta menos que para
er, = eg = 0,90, anadiendo un regenerador al esquema basico CBT.

Comparando las configuraciones CICBTX y CBTBTX, un valor de ¢, = ey =
0,9 provoca que ambas configuraciones tengan una potencia maxima similar, pero al
mejorar €;, = €y hasta 0,95, se consigue un apreciable aumento de potencia con dos

turbinas respecto a la configuracién con dos compresores.

4.2. Optimizacion de la potencia y el rendimiento

Para comprender en mas profundidad la influencia de las irreversibilidades tanto

externas como internas al sistema, vamos a estudiar en esta seccién los valores maximos
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Figura 4.3: Curvas potencia-rendimiento, n = n(P), cuando se tienen en cuenta todas
las irreversibilidades. En rojo se representa el caso €, = ey = 0,95 y en verde el de
er, = eg = 0,9. Los demas parametros utilizados son: v =14, 7 =5, pp = pg = 0,97,
c€e=6=09y¢ =075y &=0,02.
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de la eficiencia, nmsx y la potenciade salida, Py, en funcién de las diversas fuentes de
irreversibilidad contempladas en nuestro modelo: irreversibilidades externas asociadas
a las transferencias de calor entre el fluido de trabajo y las fuentes externas, pérdidas
en las turbinas y compresores, irreversibilidades en el regenerador y caidas de presion

en los procesos de absorciéon y cesion de calor.

4.2.1. Influencia de la eficiencia de los intercambiadores de
calor con las fuentes externas

En nuestro modelo la planta de potencia sigue un esquema de tipo Brayton mul-
tietapa en el que la absorcién del calor proveniente de la cAmara de combustion y la
cesion de calor al ambiente antes de que el fluido vuelva a entrar en los compresores pa-
ra iniciar el ciclo siguiente, tienen lugar a través de intercambiadores de calor no ideales
con eficiencias cuantificadas por los parametros €y v €;,. Nuestro objetivo sera anali-
zar la evoluciéon de los valores méximos de potencia y rendimiento considerando como
variables esos parametros, tanto en el caso de que tengan valores numéricos similares
como en el que haya una asimetria perceptible.

En las figuras 4.4 y 4.5 representamos la evolucién de 7,(7max), rp(ﬁméx), Nméxs Y
Poax en términos de las irreversibilidades asociadas al acoplamiento con las fuentes
externas, manteniendo siempre la condicién, €, = ey. En concreto, la figura 4.4(a)
muestra que el incremento de 7, (7max) cuando disminuyen las irreversibilidades externas
hasta alcanzarse el valor €, = ey = 1 es similar para todas las configuraciones, todas
las curvas tienen pendientes similares.

El comportamiento es similar para la eficiencia maxima, nmax (Fig. 4.5(a)). No obs-
tante, la evolucion de los parametros correspondientes a la potencia de salida es mas
variada. En la figura 4.4(b) vemos la curva de la relacién de presiones que maximiza la
potencia, Tp(ﬁméx> correspondiente a la configuraciones CBT y CBTX se van aproxi-
mando hasta un valor idéntico cuando €;, = e = 1 porque para ese valor la potencia es
independiente de la eficiencia de la regeneracién (vedse el Apéndice A). Ademds, para
CBTBTX, rp(?max) aumenta rapidamente y pasa sobre CBT para ¢, = ey = 0,85.

Un hecho similar ocurre para Py Aqui, CBTBTX cruza sobre CICBTX para

e, = €y > 0,88 y cuando las irreversibilidades externas son muy pequenas la potencia
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Figura 4.4: Valores de la relacion de presiones que proporcionan la maxima eficiencia,
7p(Mmax), (8), y la maxima potencia 7,(Pmax), (b), en funcién de las irreversibilidades
en los intercambiadores externos, €;, = ey para diversas configuraciones de planta. En
ambos casos los parametros utilizados son: 7 =5, pp = pg = 097, ¢, = ¢ =09, y

e, =0,75y £ =0,02.



4.2. OPTIMIZACION DE LA POTENCIA Y EL RENDIMIENTO 87

(b)

0.6 0.7 08 09 &y =€ 1

Figura 4.5: Valores méaximos de la eficiencia, nnsx, (a), y potencia P, (b), como
funciones de ¢, = ey para diversas configuraciones de planta. En ambos casos los
parametros utilizados son los mismos que en la Fig. 4.4.
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maxima es obtenida en la configuracion CBTBTX. Sin embargo, a simple vista de la
Fig. 4.5(a), observamos que para obtener la eficiencia maxima, siempre la configuracién
CICBTX es méas favorable que la CBTBTX. Estas conclusiones son igualmente validas
cuando se considera una eficiencia del regenerador ligeramente mds alta (~ 90 %).

En resumen, es importante resaltar que las irreversibilidades externas asociadas al
acoplamiento con las fuentes externas son fuente de un comportamiento muy variado
del rendimiento térmico y de potencia de salida, haciéndose esencial un correcto co-
nocimiento de €, y ey para determinar qué configuracién de la planta podria ser mas
interesante. Por supuesto, el caso €, # ey puede dar lugar incluso a un conjunto de

comportamientos mas diversos. Ese sera el objeto de la siguiente figura, Fig 4.6.
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Figura 4.6: Valores maximos de la eficiencia, 4 v la potencia Proax, como funciones
de ey fijado €, = 0,9 (panel izquierdo) y como funciones de ¢, fijado e = 0,9 (panel
izquierdo) . Los demds pardmetros utilizados son los mismos que en la Fig. 4.4.

Representamos en ella la evolucién de los maximos de la potencia y el rendimiento

cuando se fija uno de los dos parametros que caracterizan las irreversibilidades externas
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y el otro se considera variable en un amplio margen, desde intercambiadores con pérdi-
das considerables (eficiencias alrededor de 0,6) hasta el caso limite ideal de ausencia
de pérdidas (eficiencias cercanas a 1,0). Si representamos nymax ¥ P4 considerando un
valor constante y realista de e, = 0,9 y variamos ey (panel izquierdo de la figura 4.6) se
observa que el rendimiento maximo aumenta lentamente y que, salvo para valores muy
bajos de €y, las curvas tienen pendientes similares (no se producen intersecciones) y
siempre en la secuencia CBTX-CBTBTX-CICBTX-CICBTBTX. Para tener una idea
numérica, en la configuracién CBTX, para todo el intervalo de ey considerado el ren-
dimiento maximo aumenta un 22,6 % y en la configuracion CICBTBTX un 17,5 %. Sin
embargo, en el caso opuesto, si varia €, con ey fijo e igual a 0,9, aunque el compor-
tamiento cualitativo y el orden de la secuencia no cambian, las diferencias numéricas
son mucho més significativas. Para la configuracion CBTX, 7,4 se incrementa en un
115,8 % cuando €;, pasa de 0,6 a 1,0 y para la CICBTBTX el aumento es del 60 %. Es
decir, fijado €y, el rendimiento méximo se mantiene en valores relativamente altos y una
mejora en €y produce un aumento de rendimiento apreciable pero mucho menor que en
el caso de fijar eg y variar €;. En este ultimo caso, muchas pérdidas en el intercambia-
dor de calor con el medio exterior provocan una enorme disminucion del rendimiento
maximo de la planta. Es también destacable que en ambas situaciones, siempre la

configuraciéon menos sensible a las irreversibilidades externas es la CICBTBTX.

La discusion del comportamiento de la potencia méaxima también es interesante.
Si se fija € v se deja evolucionar ey, la potencia méxima de todas las configuracio-
nes aumenta. En el intervalo considerado, para la configuracién basica CBTX, P
aumenta un 72,9 % y para la CICBTBX un 65,4 %. Ademds aqui, la pendiente de las
curvas no es siempre similar, si comparamos las curvas de los esquemas CICBTX y
CBTBTX (vedse panel inferior izquierdo de la figura 4.6), si €y es bajo hay diferencias
apreciables entre las potencias maximas alcanzadas por ambas configuraciones, pero a
medida que nos acercamos a intercambiadores muy eficientes las potencias obtenidas
son similares. Todos estos comentarios son trasladables al caso en que se mantiene fijo
ey v se actia sobre €, (vedse panel inferior derecho de la figura 4.6). La configuracion
OBTX précticamente dobla su potencia de salida, aumenta un 203,4 % en el intervalo

que consideramos y en la CICBTBTX el incremento es del 149,3 %. Ahora, sin embar-
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CBTX CBTBTX CICBTX CICBTBTX

enr = €1, € [0,80,0,95]
Anmax(%) | 292 29,0 19,9 19,6

AP (%) | 62,9 71,3 46,9 53,6

e, =0,9; ey € [0,80,0,95]
Anmax(%) | 6,6 43 6,8 4,7

AP (%) | 19,3 13,9 22,7 18,2

e =09 ¢ € [0,80,0,95]
Anmax(%) | 21,2 23,6 12,1 14,3

APpix(%) | 37,3 51,2 20,2 30,7

Tabla 4.2: Incrementos de los valores maximos del rendimiento térmico, Anys( %), v
la potencia normalizada, A P4 ( %), en funcién de la eficiencia de los intercambiadores
de calor con las fuentes externas, tanto considerados como idénticos, ey = €, como
diferentes. En este ultimo caso se considera que, o bien ey = 0,9 y ¢, varia en el
intervalo [0,80,0,95] o al contrario.
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go, para valores bajos de €, la configuracién CICBTX proporciona mayor potencia y
la CBTBTX esta por encima a partir de e, ~ 0,9.

En la tabla 4.2 se incluyen datos numéricos sobre el incremento de rendimiento
méaximo An y de potencia maxima AP que nuestro modelo prevee en el caso de que se
produzca una mejora de la eficiencia de los dos intercambiadores simultaneamente ey =
€7, 0 que se mantenga una de las eficiencias fijas y se actie sobre la otra. Se ha tomado
como intervalo de fluctuacion el que podemos considerar realista para intercambiadores
de tecnologia actual), [0,80,0,95] (ver tabla 1.2). En la tabla se observa claramente
como el posible incremento de valores maximos es grande en el caso de que se mejore
simultaneamente la eficiencia de los dos intercambiadores, aproximadamente entre un
20 y un 30 % para el rendimiento maximo y entre un 45 y un 70 % para la potencia
maxima. Si se mantiene fijada la eficiencia de un intercambiador y es posible actuar
sobre la del otro, las diferencias son mas notables cuando se actia sobre €. En ese
caso los posibles incrementos pueden llegar, para una configuracién CBTBTX, al 23 %
en el rendimiento maximo y un 51 % en la potencia maxima. Actuando sobre €;, la

configuracion con mas margen de mejora es la CBTBTX y si lo hacemos sobre ey la
CICBTX.

4.2.2. Influencia de la eficiencia de compresores y turbinas

La evolucién de la potencia y el rendimiento maximos en funcién de la eficiencia
isoentrépica de las turbinas y compresores se muestra en la figura 4.7 en el caso en
que ambas sean iguales, €. = ¢;. Los valores minimos de eficiencia que proporcionan
una potencia y un rendimiento no nulos estdn alrededor de 0,6. Para eficiencias tan
bajas toda la potencia generada en las turbinas la consumen los compresores por lo
que no existe una potencia de salida neta. Fijados todos los demés pardmetros que
caracterizan el ciclo y sus pérdidas, la eficiencia maxima obtenida en el limite ideal,
€. = ¢ — 1,0, oscila entre 0,47 para la configuraciéon CBTX y 0,54 para la planta con
dos turbinas y dos compresores, CICBTBTX. La pendiente de cada curva en cada valor
de la eficiencia isoentrépica es similar, las curvas nunca se cortan y siempre es mayor
la eficiencia maxima para la configuracién CICBTX que para la CBTBTX.

En la parte inferior de la figura 4.7 representamos la evolucién de la potencia maxi-
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Figura 4.7: Valores maximos de la eficiencia, n,4 v la potencia P;,, como funciones
de la eficiencia isoentrépica de las turbinas y los compresores considerada idéntica,
€. = € . Los demas parametros utilizados son los mismos que en la Fig. 4.4.
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ma. Aumenta mucho mas rapidamente para la configuracién més compleja, CICBTBTX,
la evolucién es similar para las configuraciones asimétricas CICBTX y CBTBTX y es
lenta en el caso CBTX. Los puntos de corte con el eje vertical ¢, = ¢, = 1,0 repre-
sentan los limites tedricos para turbocomponentes ideales en unidades adimensionales,
es decir, independientemente de la capacidad calorifica del fluido del trabajo y de la

temperatura externa.
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Figura 4.8: Valores méximos de la eficiencia, nmsy, ¥ 1a potencia, P4y, como funciones
de la eficiencia isoentropica de las turbinas, €, y los compresores, €.. En el panel
izquierdo se considera un valor fijo de ¢, = 0,9 y como pardmetro €.. En el derecho
se ha tomado €. = 0,9 y se deja evolucionar ¢; hasta el caso de turbinas ideales. Los
demads parametros utilizados son los mismos que en la Fig. 4.4.

La figura 4.8 contiene un estudio independiente de la influencia de €. y €; cuando
uno de los dos parametros se considera fijo y se modifica el otro. Globalmente, tanto
el rendimiento maximo como la potencia maxima son mas sensibles a cambios en la
eficiencia de las turbinas, las curvas del panel derecho de la figura parten de valores mas

bajos y alcanzan valores mas altos cuando las turbinas son aproximadamente ideales.
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Para tener una idea numérica, en el caso de la configuraciéon CBTX el rendimiento
maximo aumenta un 186,7 % cuando se fija ¢, = 0,9 y ¢ se modifica desde 0,6 hasta
1,0. La potencia méxima aumenta en el mismo intervalo un 336,4 %. Sin embargo, en
caso de fijar la eficiencia isoentrépica de las turbinas en 0,9 y variar la de los compresores
en el mismo intervalo (panel izquierdo de la figura 4.8), la configuracién CBTX mejora
su rendimiento en el 127,.8% y la potencia méaxima en el 180,7%. Tanto en caso de
variar un parametro como el otro, las curvas del rendimiento tienen aproximadamente
la misma pendiente sea cual sea la configuracién de planta considerada y siempre ofrece
mas rendimiento la configuracién CICBTX que la CBTBTX. En la potencia méxima,
aumenta mas rapidamente la obtenida con el planteamiento CICBTBTX que en los
otros casos y las dos configuraciones asimétricas dan lugar a valores muy similares de

la potencia para cualquier valor de los parametros €. y €.

4.2.3. Influencia de la eficiencia del regenerador

La evolucion del rendimiento méaximo con la eficiencia del regenerador, €, no es
lineal, tal y como se aprecia en la figura 4.9. En ella no se incluye la evolucién de la
potencia maxima porque es practicamente independiente de €,. En cuanto a la evolucién
de Mmax, €s mas rapida para valores bajos de €, y posteriormente se acelera. No se
producen cortes entre las curvas y de menor a mayor el rendimiento siempre mantiene
la secuencia CBTX-CBTBTX-CICBTX-CICBTBTX. Un intervalo realista de valores
de la eficiencia de la regeneraciéon para una planta real puede ser el [0,80,0,90] (vedse
cuadro 1.2). Ese podria ser el margen de mejora del regenerador en una planta real.
En ese intervalo el incremento relativo del rendimiento maximo previsto por nuestro
modelo para la configuracion CBTX es del 9,7 %, para la CBTBTX del 9,9 %, para la
CICBTX del 12,0% y para la CICBTBTX del 11,8 %.

4.2.4. Influencia de las caidas de presion

Las caidas de presion inevitables en los procesos de absorcién (H) y cesién de calor

(L), asociadas a los correspondientes intercambiadores, se cuantifican en nuestro modelo
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Figura 4.9: Valores maximo del rendimiento termodinamico, n,s en funcion de la
eficiencia del regenerador, €,. Los demés parametros utilizados son los mismos que en
la Fig. 4.4.

a través de los parametros py v pr, que recordemos estan definidos como (Ec. (2.4)):

Apy (=1 /v
- (1-2)
PH

(v=1)/~
pr = (1 - ApL) (4.1)

PL

Es decir, que estos parametros dependen de la caida relativa de presién en cada
caso y, ademds, del coeficiente adiabatico del fluido considerado. Conviene ademas re-
senar que las ecuaciones finales para los calores absorbidos y cedidos (y, por lo tanto,
el rendimiento y la potencia) son simétricos respecto a ambos (vednse las ecuacio-
nes (2.11), (2.31) y (2.38)). En las figuras 4.10 y 4.11 representamos graficamente la
evolucién del rendimiento y la potencia maximas en un amplio intervalo de valores de
pu v pr cuando: ambos pardmetros son variables e idénticos, pg = pr (Fig. 4.10) y
cuando uno de los dos se fija (es indiferente cudl de ellos por su papel simétrico en

nuestro modelo) en un valor realista y el otro se deja oscilar libremente.
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Figura 4.10: Valores maximos del rendimiento termodinamico, 1,4y, y la potencia méxi-
ma P4, en funcion de los parametros pg y pr que cuantifican las caidas de presion en
los procesos de absorcion y cesion de calor. Ambos se consideran idénticos, pg = pr,

y se ha tomado v = 1,4. Los deméas parametros utilizados son los mismos que en la
Fig. 4.4.
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Figura 4.11: Valores méaximos del rendimiento termodinamico, fmax, y la potencia maxi-
ma P, en funcién de los parametros pg 6 pr, fijando uno de ellos en el valor 0,97 y

considerando variable el otro. Los demas parametros utilizados son los mismos que en
la Fig. 4.4.
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CBTX CBTBTX CICBTX CICBTBTX
PH = PL
Anmax (%) | 8,2 6,7 5,1 3,8
APus (%) | 10,0 8,8 5,7 4,5
PH 7 PL
Anmax (%) | 4,2 3,4 2,6 1,9
APus (%) | 5,0 4,4 2,8 2,2

Tabla 4.3: Incrementos del rendimiento térmico y la potencia normalizada que nuestro
modelo prevee en el caso en que las pérdidas de presién sean similares en los procesos de
absorcién y cesién de calor, py = pr, tomando como intervalo de trabajo [0,970, 0,985]
y en el caso en que sean diferentes py # pr. En este iltimo caso se considera que uno
de los dos pardametros vale 0,970 y el otro varfa en el intervalo (0,970, 0,985].

Cuando ambos pardmetros oscilan del mismo modo (Fig. 4.10), el comportamiento
del rendimiento maximo es parabdlico en el intervalo considerado, aunque se va linea-
lizando a medida que aumenta el nimero de etapas intermedias. Cuando las caidas de
presién son muy grandes!, las diferencias entre los rendimientos ofrecidos por las cuatro
configuraciones consideradas es muy amplio (desde 0,02 para la configuracién CBTX
hasta 0,29 para la CICBTBTX) y se va estrechando a medida que los intercambiadores
se comportan de forma ideal en cuanto a las caidas de presion. En el caso ideal el inter-
valo de rendimientos maximos queda reducido a [0,43,0,49], es decir, que en el caso de
intercambiadores con muchas pérdidas de presion la planta es muy sensible al tipo de
configuracion considerada. El intervalo realista hoy en dia de caidas de presién relativas

en intercambiadores de calor estd entre un 5,0% y un 10,0 %, que para un gas ideal

'Hemos elegido un intervalo para pg = pr muy amplio, [0,85,1,0]. El extremo inferior, en el caso
de un gas diatémico ideal corresponde a caidas de presién relativas del orden del 43 %.
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diatémico corresponde con un intervalo de py = pr de [0,970,0,985] (tabla 1.2). En la
tabla 4.3 ofrecemos el incremento de Nmax ¥ Prax €n ese intervalo de caidas de presién,
es decir, el margen de mejora, para distintas configuraciones de planta. A medida que
se introducen mas etapas intermedias de compresion y expansion los margenes de me-
jora, tanto de la potencia como del rendimiento disminuyen. O dicho de otro modo, la
sensibilidad de la planta a las caidas de presién disminuye a medida que la compresion
y la expansion se dividen en etapas sucesivas.

El comportamiento de rendimiento y potencia maximos cuando uno de los parame-
tros pg 6 pr permanece fijo y se actia sobre el otro (Fig. 4.11) es similar al caso
simétrico. En la figura 4.11 representamos la situacién en que uno de los dos valo-
res toma un valor muy conservador, 0,97 y el otro fluctiia en un intervalo amplio. La
pendiente de las curvas es menor que en el caso pg = pr: los rendimientos maximos
entre las diversas configuraciones se van aproximando cuando las pérdidas de presion
disminuyen y no hay intersecciones, sin embargo en el caso de la potencia maxima hay
una interseccion entre las configuraciones CICBTX y CBTBTX. En el caso de pocas
pérdidas de presion la configuracion CICBTX proporciona una mayor potencia maxima
de salida y cuando nos acercamos al limite de pérdidas despreciables, la configuraciéon
con dos turbinas CBTBTX es més favorable.






Capitulo 5

Turbinas de gas termosolares

Previsiblemente las plantas de potencia solares térmicas con tecnologia de concen-
tracién optica seran a medio plazo importantes fuentes de energia eléctrica limpia y
renovable. El objetivo de este capitulo es modelizar y optimizar, desde el punto de
vista termodinamico, plantas de potencia combinadas en las que un concentrador solar
actia como foco caliente para una turbina de gas de tipo Brayton. En la actualidad se
estan desarrollando prototipos y plantas experimentales basadas en esta idea. Nuestro
modelo pretende incorporar un colector con un factor de concentracion y una eficiencia
Optica arbitrarios, pérdidas de calor de todo tipo y una planta térmica multietapa con
regeneracion y diferentes irreversibilidades, incluyendo las asociadas a los intercam-
biadores de calor entre el concentrador y el fluido de trabajo. Obtendremos tanto los
intervalos de temperaturas éptimas del concentrador, como de la relacién de presiones
de la turbina que maximicen el rendimiento del sistema acoplado. Este tipo de anélisis
y simulaciones por ordenador constituyen un paso fundamental a la hora de disenar

plantas termosolares eficientes.

5.1. Concentradores solares y plantas termosolares

La necesidad de limitar las emisiones de CO5 y la escasez y elevado coste de los
combustibles fésiles tradicionales ha incrementado en los tltimos anos la investigacion
y el desarrollo de sistemas de generacién de energia no basados en el petroleo. En las
plantas termosolares de concentracion se utiliza luz solar concentrada obtenida median-

te diversas configuraciones de lentes y espejos para generar calor a alta temperatura.
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Esta energia en forma de calor se transfiere a un fluido, que es el medio utilizado en
plantas de potencia habituales para generar energia mecéanica y, a su vez, ésta se trans-
forma en energia eléctrica mediante algin sistema de alternadores. Una de las ventajas
de este procedimiento (en relacién por ejemplo con la energia solar fotovoltaica) es
que requiere un fluido como intermediario térmico, por lo que se puede incorporar el
calor proporcionado por la combustion de algin tipo de combustible en una camara de

combustién en el caso de que la energia solar no sea suficiente en ciertos periodos.

Los concentradores generan energia a temperaturas mas elevadas que los colecto-
res planos. Se basan en la idea de reducir el area en la que se producen pérdidas de
calor por transferencia al medio exterior. Para conseguirlo se han dedicado muchos
esfuerzos a la investigacion y el desarrollo de este tipo de sistemas. Los concentradores
pueden ser de tipo reflector o refractor, cilindricos o superficies de revolucion, conti-
nuos o segmentados. Las relaciones de concentracion, C = A,/A,, (la relacién entre
el area de apertura, A,, y de absorcién, A,, que aproximadamente es el factor por el
que se multiplica el flujo de radiacién en la superficie absorbente) pueden variar en
diversos 6rdenes de magnitud por lo que es complicado analizar de forma global todos
los concentradores. A grandes rasgos se pueden dividir en concentradores sin formacion
de imagen (nonimaging collectors), con bajos valores para el factor de concentracién o
colectores lineales con imagen (imaging collectors) con valores intermedios del factor
de concentracién. En la figura adjunta (Fig. 5.1), tomada de Duffie y Beckman [99],
se representa la evolucién de la temperatura en el receptor con el factor de concentra-
ci6én del colector, que alcanza un valor tedrico méximo Cpsc = 46 300 [63]. A medida
que aumenta el factor de concentracion también lo hace la temperatura de la energia
producida, pero se requiere mas precision en la calidad de los componentes épticos y
en el sistema de seguimiento de la posicion solar. Por lo tanto, el coste de la energia

producida aumenta con la temperatura a la que se produce.

Desde el punto de vista de la ingenieria los concentradores solares presentan pro-
blemas adicionales a los de los colectores planos [100]. Excepto para relaciones de
concentracion muy pequenas deben orientarse dinamicamente para seguir la posicién
solar. Ademads necesitan de un mantenimiento especial para conservar las propiedades

de los sistemas 6pticos durante periodos de tiempo largos en presencia de polvo, hu-
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Figura 5.1: Relacién entre el factor de concentraciéon del colector, C', y la temperatura
en el receptor (figura tomada de [99]). El limite inferior representa la curva por debajo
de la cual las pérdidas igualan la energia absorbida, por lo que sélo tienen sentido
valores de C' superiores.

medad, agentes corrosivos, etc. Por el contrario el disenador de estos sistemas dispone
de nuevos parametros y variables para optimizar su diseno. Hoy en dia el desarrollo de
nuevos materiales y una mejora en los sistemas de ingenieria es basico para que puedan

utilizarse a gran escala.

Para evitar confusiones en la terminologia, la denominacion colector se utiliza para

todo el sistema, incluyendo el receptor y el concentrador. El receptor es el elemento en
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el que se absorbe la radiacién y se convierte en energia utilizable. Incluye el absorbedor,
sus cubiertas y sus elementos de aislamiento. El concentrador 6 sistema 6ptico es aquélla
parte del colector que dirige la radiacion hacia el receptor. La apertura del concentrador

es la puerta a través de la que la radiacion solar entra en el concentrador.

Los concentradores mas usuales en plantas termosolares de generacién eléctrica son
los de tipo parabdlico lineal (parabolic trough, PT), las torres de concentracion (solar
power tower, SPT) y los de tipo plato parabélico (parabolic dish array, PDA). En los
concentradores PT [101, 102, 103] se utilizan espejos de forma parabdlica con recu-
brimiento plateado o de aluminio con un largo tubo (normalmente metélico y con un
recubrimiento de vidrio) situado en el foco del espejo. El espejo va siguiendo la tra-
yectoria solar con algin sistema de guiado. Por este tubo receptor circula un fluido,
normalmente un aceite, que se calienta lo suficiente como para generar vapor y hacer
funcionar, por ejemplo, una planta de vapor de tipo Rankine. Los factores de concen-
tracién habituales en esta geometria estan en el intervalo 30 — 80 y la eficiencia 6ptica
méxima esta entre el 70 % y el 80 %. El absorbedor esta recubierto con un material que
provoque una alta absorcion en el espectro visible y una baja emitancia en el infrarrojo.
Por otra parte, el recubrimiento del tubo receptor trata de minimizar las pérdidas por
conveccién y conduccion. Las plantas comerciales basadas en esta tecnologia son de tipo
hibrido, de modo que en horas nocturnas o de baja irradiancia solar se puedan utilizar
combustibles fésiles. Estas plantas necesitan condensadores, sistemas de enfriamiento,

acumuladores, etc. por lo que su tamano varia considerablemente de unas a otras.

En los sistemas con torre de concentraciéon (SPT) [104, 105] un campo de helios-
tatos se orienta de tal modo que la energia solar se concentre en una torre central. A
través de ella circula un fluido (agua, aire, sales fundidas, etc.) que se calienta para
hacer funcionar una turbina. Para aumentar el porcentaje de horas de operacion de
la torre se puede almacenar la energia térmica en un depésito de sales calientes. Con
este procedimiento se pueden alcanzar porcentajes de hasta el 80 % de horas de opera-
cién (aproximadamente 19 h al dia). Estas plantas generan potencias entre los 10 y los
200 MW aproximadamente y se han utilizado de forma experimental en combinacion
con turbinas de gas tipo Brayton. Técnicamente, la viabilidad de estos sistemas se

comenzoé a estudiar en los anos 80 y hasta la actualidad diversas plantas experimen-
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tales se han desarrollado en la Plataforma Solar de Almeria y en los Estados Unidos.
Recientemente Espana e Israel han centrado sus esfuerzos en receptores volumétricos
(con materiales metdlicos o ceramicos) con aire para la integraciéon en turbinas de

gas [57, 59, 60, 104, 105].

Los sistemas de discos parabdlicos (PDA) [106] son los més eficientes épticamente
(cerca del 30 % de eficiencia solar-eléctrica). En ellos se concentra la energia solar en el
foco de un espejo en forma de plato y el fluido se calienta hasta temperaturas cercanas
a los 800 K. Este fluido hace funcionar una maquina tipo Stirling o Brayton acoplada
al propio receptor y se pueden combinar en arrays para formar plantas hasta el orden

de unos cuantos MW.

En cuanto al aspecto econémico, las plantas de concentradores parabdlicos lineales
construidas en el desierto californiano en los anos 90 tuvieron un coste entorno a los
3000 — 4500 € /kW. Su eficiencia anual en la conversién solar-electricidad esta en el
intervalo 10 — 14 % y el coste de produccion de 16 — 19 €cent /kWh. Estas cifras pueden
ser mejoradas para llegar en plantas del orden de 200 MW a inversiones de 2500 € /kW
y costes de explotacién de 5 €cent/kWh.

A partir de la experiencia acumulada hasta la actualidad, para que estas plantas
sean comercialmente competitivas, es necesario no sélo reducir los costos de inversion
y mantenimiento, si no mejorar la propia eficiencia de la planta. Por esto, al mismo
tiempo que se desarrolla tecnologicamente este tipo de plantas de energia eléctrica es
necesario un analisis tedérico y de simulaciéon por ordenador con objeto de predecir los
parametros termodinamicos 6ptimos de funcionamiento para disenar plantas eficientes.
Desde los anos 80 se ha trabajado en la modelizacion, andlisis y optimizacion tedrica
de diversos ciclos termodinamicos con energia solar. Se ha trabajado en ciclos tipo
Carnot [61, 62, 63, 64, 107, 108, 109, 110, 111, 112] endoreversibles e irreversibles
con diversos criterios de optimizacién, Ericsson [65], Stirling [66], Rankine [67, 68]
y Braysson [69, 113]. Y ademads en ciclos tipo Brayton puros [7, 8, 114, 115, 116] y
combinados [70, 71, 117, 118].
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5.1.1. Desarrollo de prototipos

Con objeto de poner en contexto el grado de desarrollo tecnolégico de plantas ter-
mosolares de turbina de gas, resumimos a continuacion los resultados de un reciente
proyecto de I4+D financiado parcialmente por la Comisién Europea, denominado pro-
yecto SOLGATE (2002-2006) [57, 58, 60]. Los objetivos bésicos del proyecto fueron
dos: (a) desarrollar un cluster de receptores solares (3 médulos de 400 kW) capaces
de suministrar aire presurizado a una temperatura aproximadamente de 1300 K a una
turbina de gas y (b) resolver los problemas asociados al acoplamiento del colector con
la turbina para demostrar la operatividad del sistema combinado. Para ellos se trato de
combinar un campo de heliostatos y la correspondiente torre de concentraciéon instala-
da en la Plataforma Solar de Almeria (instalacién CESA-1) con una turbina con dos
etapas de expansién obtenida de un helicéptero (OST3) con objeto de generar una
potencia eléctrica a la red.

El esquema de funcionamiento del sistema se presenta en la Fig. 5.2(a) tomada
de [60]. En el esquema se observa que el sistema es hibrido en el sentido de que el
conjunto de colectores tratan de calentar el aire que recorre el ciclo térmico utilizando
energia solar de concentracion para que al entrar en la cdmara de combustion su tempe-
ratura sea suficientemente elevada. En una primera fase se consiguié que la temperatura
de entrada en la caAmara de combustién de queroseno llegase a 1073 K y generar una
potencia eléctrica de 230 kWe. En una segunda fase se consiguié elevar la temperatura
del aire después de recibir la energia solar hasta casi 1300 K, aunque las limitacio-
nes de la camara de combustién hacen necesaria una valvula para no sobrepasar una

temperatura maxima de entrada de aproximadamente 1100 K.

Los detalles de las modificaciones necesarias en la turbina de gas y el médulo de
generacién se pueden encontrar en [58]. Un esquema de la unidad real de pruebas se
muestra en la figura 5.2(b). Se utilizaron dos tecnologias diferentes para calentar el
aire que circula por la turbina a partir de los 3 receptores solares conectados en serie
(Fig. 5.3(a)), un receptor volumétrico de alta temperatura (esencialmente una espuma
ceramica de SiC instalada en una estructura ceramica) capaz de proporcionar tempe-
raturas de salida de més de 1273 K y otro de baja temperatura tipo bobina multitubo

mucho més econémico para las zonas de bajo flujo del concentrador (Fig. 5.3(b)).
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Figura 5.2: Esquema de funcionamiento del prototipo de turbina solar instalado en la
plataforma solar de Almeria dentro del proyecto SOLGATE [57, 58, 60]. (a) Diagrama
esquemadtico del sistema colector-turbina. (b) Configuraciéon de pruebas.
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Figura 5.3: Esquema de los receptores desarrollados en el proyecto SOLGATE [57, 58,
60] para transferir el calor recibido en el concentrador al fluido de trabajo de la turbina
(aire). (a) Receptor ceramico de alta temperatura, (b) Receptor multitubo de baja
temperatura.
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Figura 5.4: Resultados en un test de prueba del proyecto SOLGATE del rendimiento
global del sistema hibrido en funcién de la hora solar.
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En la primera fase del proyecto se llegd a temperaturas de entrada en la camara
de combustion de aproximadamente 1000 K, utilizando para ello 55 heliostatos con
una irradiancia media de 900 W/m?. Se consiguieron incrementos de temperatura de
300 K con el receptor de baja temperatura y de 800 K con el de alta y ganancias de
potencia de 190 kW y 260 kW respectivamente. El flujo de aire aproximadamente fue
de 1,4 kg/s. La presién de aire en estas condiciones fue de alrededor de 6,5 bar, con
una pérdida a través del cluster de receptores muy pequena, del orden de 120 mbar.
La eficiencia global de la planta termosolar fue de aproximadamente el 20 % (Fig.5.4).

En la segunda fase el objetivo fue aumentar la temperatura de salida del aire después
de recibir la energia solar, con la limitacién impuesta por las caracteristicas de la
turbina. Se consigui6 elevar la temperatura de salida hasta aproximadamente 1233 K lo
que demuestra que este tipo de receptores solares con capaces de elevar la temperatura
del aire hasta valores muy interesantes para futuras aplicaciones termosolares. En esta
segunda etapa se utilizaron 45 heliostatos con una irradiancia media de 770 W/m?.
Para una generacion eléctrica de 165 kW la contribucion solar estuvo proxima al 70 %,
lo que implica una contribucién de energia obtenida de la combustién del 30 % (unos 40
kg/h). Debido a las altas condiciones de temperatura exterior y a problemas técnicos
en la turbina la eficiencia global del sistema no superé el 15 %.

Una vez analizada de forma resumida la situacién tecnoldgica de los concentradores
solares actuales y el nivel de temperaturas que pueden alcanzar, proponemos en la
siguiente seccién un modelo tedrico de planta termosolar pura, sin hibridacién, en la
que la energia suministrada por el concentrador se utiliza como energia de entrada en
una turbina de gas multietapa con diversas fuentes de irreversibilidad, de forma que

no haya combustion de ningin combustible.

5.2. Modelo de planta termosolar con turbina de
gas multietapa

Consideramos en el modelo (véase Fig. 5.5) una turbina de gas multietapa en la que
la camara de combustion se sustituye completamente por un colector solar de concen-

tracion, de modo que el flujo de calor utilizable generado por el sistema solar, ]Q Hl, se
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utiliza a través de un intercambiador para calentar el fluido de trabajo. Suponemos que
todo el flujo de energia de entrada proviene del colector solar, es decir, que el sistema
no es hibrido. En dichos sistemas el calor de entrada puede provenir o bien del colector
o bien de una camara de combustion que proporciona el calor necesario en momentos
de baja radiacion solar, durante el ciclo nocturno o simplemente para mantener estable

la potencia eléctrica generada.

Nuestro objetivo es analizar la eficiencia de un sistema termosolar puro, estudiar
cuales son las temperaturas 6ptimas de trabajo del colector para comprobar si son
alcanzables con la tecnologia de concentradores disponible a dia de hoy y optimizar
simultdneamente los parametros éptimos de diseno del concentrador y de la turbina. Al
ser nuestro modelo de turbina considerablemente flexible y admitir la posibilidad de in-
corporar varias etapas de compresion y expansion, nos preguntamos también qué ntime-
ro de etapas serda adecuado para obtener un cierto rendimiento termodinamico en este
sistema combinado. En él no existen costes de produccién més que los necesarios pa-
ra el mantenimiento de la turbina y del concentrador, puesto que toda la energia de

entrada es, en principio, energia solar.

La figura 5.6 contiene un esquema 1" — .S del modelo que consideramos. El colector
solar proporciona un flujo de energia de entrada, |Q |, parte del cual, |Q mr|, puede ir
directamente hacia la fuente fria (a través de la instalacién) sin actuar sobre el fluido de
trabajo. La diferencia entre ambos flujos es el calor neto que calienta el fluido de trabajo
una vez que ha pasado por los N, compresores y refrigeradores intermedios y después
de que el regenerador haya elevado la temperatura desde T, hasta T'x. La temperatura
maxima que alcanza el fluido es T3. Se considera que entre el colector y el fluido se
sitia un intercambiador de calor no ideal, que los compresores y las turbinas tampoco
son ideales, que las transferencias de calor tanto en la absorcién como en la cesién de
calor a la fuente fria tienen lugar en condiciones no isébaras y que otro intercambiador
de calor no ideal en la parte fria devuelve el fluido de trabajo a la temperatura inicial
Ty después de cada ciclo. Con objeto de obtener una expresion para el rendimiento del

ciclo combinado analizamos en primer lugar el rendimiento del colector solar.
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Figura 5.5: Esquema de nuestro modelo de turbina multietapa regenerativa termosolar.
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Figura 5.6: Esquema termodinamico 7'— S del modelo en el que el colector solar actia
como foco caliente para la turbina regenerativa.
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Figura 5.7: Esquema geométrico de un concentrador solar. |Qs| representa la energia
por unidad de tiempo recibida en la apertura; |QT| la transmitida al receptor, |Q4| las
pérdidas por conduccion, conveccién y radiacion; y |Q 1| la potencia calorifica utilizable
que proporciona el colector.

5.3. Rendimiento del sistema

5.3.1. Rendimiento del colector solar

Se define el rendimiento del colector como la potencia neta en forma de calor que

es capaz de generar, \Q |, respecto a la potencia total que recibe del Sol, es decir,

1l
Qs

donde |Q,| es la energfa total por unidad de tiempo procedente del sol que recibe

(5.1)

s

el colector en la zona de apertura (véase esquema 5.7). |Qp| representa la diferencia
entre el calor transmitido al receptor y las pérdidas, en principio, tanto por radiacion
y conveccion, como también por conducciéon a través del propio soporte del colector.
Para calcular la energia total recibida del Sol en la apertura consideramos que el
Sol se comporta como un cuerpo negro ideal a una temperatura 7§, que se encuentra a
una distancia en promedio de la Tierra, R, y que su radio de r. Haciendo un balance

de energias entre la energia total emitida por el Sol y la recibida en la Tierra,
oTH4rr?) = Go(4n R?) (5.2)

donde o es la constante de Stefan-Boltzmann y G representa la energia recibida por
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unidad de tiempo y superficie perpendicular a la direccién de propagacién fuera de la

atmosfera terrestre. Se denomina irradiancia solar o constante solar.

7ﬁ2
Go = oT? (ﬁ) (5.3)

El cociente entre el radio del Sol, 7, y la distancia media Sol-Tierra, R, se puede expresar

como /R = senf, = f'/2. Entonces,
Go = foT?! (5.4)

donde el factor f se denomina factor de dilucion. Numéricamente se considera que

aproximadamente [99]:

R~ 1,495 x 10" m
r~ 6,95 x 10°m (5.5)

con lo que f ~ 2,16 x 1075,

La temperatura media del Sol se obtiene comparando el espectro tedrico de Planck
con el medido experimentalmente a partir de la radiacién solar y, en primera apro-
ximacién se considera que, Ty ~ 5762 K [63]. Tomando para la constante de Stefan-
Boltzmann un valor o = 5,67 x 1078 W/(m?K*), se obtiene un valor para la constante

solar:

Go = 1,35 x 10°W /m? (5.6)

Este valor de la constante solar es meramente aproximado, una discusiéon en detalle
sobre su calculo y valor numérico se puede encontrar en [99].

En definitiva, la energia recibida en el area de apertura del concentrador es:
Q5] = GoAa (5.7)

donde A, es el area del concentrador en la apertura. La energia por unidad de tiempo

que el receptor transmite en forma de calor utilizable es

Qul =1Qr — Ql (5.8)
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donde \QT] es la fraccion de energia que llega al receptor. Se define la eficiencia optica
del dispositivo como la relacion entre la energia recibida en la cubierta transparente del
colector y la transmitida al receptor!. Entonces, |Qr| =noGoA, y |QH| = |n0GoAa—Qg|.

La energia perdida en el colector, |Q,| se puede evaluar de dos modos: (a) de un
modo efectivo en el que se asume que hay una dependencia lineal entre las pérdi-
das y la diferencia de temperaturas entre el ambiente y el colector. El coeficiente de
proporcionalidad juega el papel de una constante efectiva de valor aproximadamente
constante [7, 99]; (b) de modo que explicitamente aparezca un término 7% asociado
a las pérdidas por radiacion y otro lineal asociado tanto a la conveccién como a la
conduccién a través de los soportes del colector [69, 99]. Analizaremos a continuacién

ambas posibilidades con detalle.

(a) La potencia perdida en forma de calor en el colector, por unidad de area del recep-
tor, A,, siempre se puede expresar como:
Qe

A_ = hw(TH — TL) + Oé(T(TIL}[ — TL4) + Ucond(TH — TL) (59)

En esta ecuacion Ty es la temperatura de trabajo del receptor en estado estaciona-
rio, 17, es la temperatura ambiente, a es la emisividad de la superficie del colector
Y By, Ucond SON coeficientes de pérdidas asociados a la conveccion y a la conduccion
respectivamente. Se puede definir un coeficiente global efectivo de pérdidas, Uy, del
siguiente modo:
Q|
A,

= (hw + hr + Ucond)(TH — TL) = UL(TH — TL) (510)
donde:

UL = hfw + hr + Ucond
ao(Ty — Ty)

h, =
Ty — 17,

(5.11)

U, se puede considerar como un parametro de pérdidas efectivo, global para todo

el colector o, en el caso de que existan importantes gradientes de temperatura, se

'En la literatura anglosajona también suele denominarse Transmittance-absorptance product y se
representa por To.
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puede dividir el colector en segmentos, cada uno de ellos con un valor constante de
Ur [102].

Con esta expresion lineal para el calor perdido, el rendimiento del colector se puede

escribir como:

Qul 1
s G, GoA,

Introduciendo el cociente entre las temperaturas caliente y fria como 7 =Ty /Ty y

[0GoAe — UL A (Ty — T1)] (5.12)

el factor de concentracion se obtiene una expresion mas compacta:

ne =m0l — (7= 1)M] (5.13)
donde M es un parametro de pérdidas que depende de Uy, ast:
UlTy
M = 5.14
n0GoC ( )

La otra alternativa consiste en mantener explicitamente el término de pérdidas
como una funcién de T* (algo que sera especialmente importante en colectores
de alta temperatura) y otra funcién lineal efectiva sélo para la conduccién y la

conveccion: )
Qe
A,

donde U, ahora es un coeficiente efectivo de pérdidas de conveccion y conduccion,

=ao(Ty —T;) = Ur(Tu — T1) (5.15)

U5 = hy + Ucona. De este modo la eficiencia del colector es:

1 J—
=g [10GoAs — a0 A (T — Ti) = U ATy — T)] (5.16)
Introduciendo 7 y C"
s =10 [1 = My(r* = 1) = My(r — 1)] (5.17)
donde:
aocT?
M, — L
FT Gl
U Ty
My = 1
* 7 GoC (5.18)

M representa un parametro de pérdidas asociado sélo a la radiacion y M, estd li-
gado a las transferencias de calor a los alrededores por conduccién a través del

soporte del colector y por conveccién.
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5.3.2. Rendimiento del sistema global

El rendimiento del sistema global turbina-colector solar se define como la potencia
generada en la maquina térmica en relacién a la energia por unidad de tiempo recibida

en el colector:

_ W W Q4 —
GA,  |Qu|GA, "

Es decir, que introduciendo la energia por unidad de tiempo utilizable que genera el

(5.19)

colector, ]Q 1/, el rendimiento termodindmico del sistema acoplado es simplemente el
producto del rendimiento de la mdquina térmica, ny, por el rendimiento del colector,
ns. Veremos que la combinacién de ambos rendimientos ofrece unos comportamientos
para 1 en términos de la relacion entre la temperatura de trabajo del colector, Ty, y
la temperatura ambiente, T, y en términos de la relacién de presiones global de la
turbina, r, muy interesantes y diferentes a la de los dos sistemas por separado. Esto es
especialmente relevante en cuanto a la optimizacion del sistema conjunto, tal y como
veremos mas adelante.

En las figuras 5.8 y 5.9 hemos representado los tres rendimientos, ns, n, y 1 en
funcién de la relacién de temperaturas, 7, para tres valores de la relacion de presiones y
diversas configuraciones de la planta térmica. Los parametros utilizados en los calculos,
tanto para el colector como para la planta térmica son valores realistas obtenidos de la

literatura y estan resumidos en la tabla 5.1.

= En el caso de pérdidas lineales por transferencia de calor en el colector (Fig. 5.8),
el rendimiento de la parte solar, 7, es una recta de pendiente negativa que corta
el eje 7 cuando las pérdidas por transferencia de calor igualan la energia solar

recibida. A partir de la ecuacién (5.13) esto se verifica en:

1
Tup = 1+ (5.20)

y constituird la cota superior del rendimiento del sistema conjunto. Por encima

de ese valor de 7 el rendimiento global deja de ser positivo.

Por el contrario, para cualquier valor de la relacién de presiones, el rendimiento
de la turbina, 7, es una funcion monoétona creciente con 7. Dependiendo de la

configuracion de planta, cada curva 7, arranca en un cierto valor de 7, 7., que
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Figura 5.8: Panel izquierdo: rendimiento del colector solar considerando pérdidas efec-
tivas lineales, 7, y del rendimiento de la maquina térmica, 7, en funcién de la relacién
de temperaturas, 7, para varias configuraciones de planta y varios valores de la rela-
cién de presiones, r,. Panel derecho: rendimiento del sistema global n = 7,7, en funcién
de 7. Nétese que las escalas, tanto horizontal como vertical, son diferentes en ambos
paneles.



5.3. RENDIMIENTO DEL SISTEMA 119

Parametros para el colector solar

Eficiencia 6ptica (sélo pérdidas lineales), 1o 0,84
Eficiencia 6ptica (término de radiacién y lineal), 7 0,80
Coeficiente efectivo lineal de pérdidas, M 0,29
Coeficiente de pérdidas por radiacién, M, 2,25 x 1073
Coeficiente de pérdidas por conveccién/conduccion, Mo 1,50 x 1073
Temperatura ambiente, 17, 300 K

Parametros para la turbina multietapa

Eficiencia de las turbinas, n; 0,95
Eficiencia de los compresores, 7, 0,95
Coeficiente de pérdidas de presién en la absorcién de calor, py 0,98
Coeficiente de pérdidas de presién en la cesion de calor, py, 0,98
Eficiencia del intercambiador en la parte caliente, ey 0,90
Eficiencia del intercambiador en la parte fria, €, 0,90
Eficiencia del regenerador, €, 0,95
Coeficiente de heat-leak, & 0,02
Coeficiente adiabatico del fluido de trabajo, ~y 1,4

Tabla 5.1: Parametros utilizados para obtener el rendimiento del sistema combinado
colector solar-turbina de gas [5, 6, 7, 22, 69, 117, 119].

serd la cota inferior del rendimiento del sistema combinado. El producto de ambas
funciones n = nuns, una mondtona decreciente y otra mondtona creciente con
valores nulos por debajo y por encima de cierto intervalo de 7, da lugar a un
rendimiento global con forma parabdlica en funcién de las relaciones de presion,
y todas las curvas convergen en Ty,,, independientemente de la configuraciéon y
el valor concreto de r,. Esto es independiente del tipo de configuracién de la
planta y de la relaciéon de presiones. El que n tenga forma parabdlica en un cierto

intervalo implica que es una funcién con un valor maximo para ciertos valores de
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Ty, en consecuencia, optimizable como funcién del cociente entre la temperatura
de trabajo del colector y la temperatura ambiente. Esto modifica completamente
las propiedades de las curvas de rendimiento de ambos sistemas por separado,
pues tanto el colector solar como la turbina tienen rendimientos no optimizables
con 7. Méas adelante analizaremos con detalle los valores 6ptimos del rendimiento
del sistema combinado en funcién de diversos pardametros y también los valores
de 7 en que se alcanzan en relacion a la tecnologia de concentradores solares

disponible en la actualidad.

Segun se observa en la Fig. 5.8, la evolucion del rendimiento conjunto 7 con 1,
para cualquier configuracién de planta depende sélo de 7, y disminuye a medida
que 7, aumenta. No sélo disminuyen al aumentar r, los valores numéricos del
rendimiento 7 si no que también se estrecha el intervalo de funcionamiento til del
sistema. Por ejemplo, para la configuracién basica, CBTX, y con los pardmetros
considerados T, vale 2,1 para r, = 5; 3,0 para r, = 15y 3,4 para r, = 20. En
todos los casos, Tap = 4,4. Es decir, que dependiendo del valor de r, y de la
configuracion de la planta, el intervalo de temperaturas de trabajo del colector
toma unos valores determinados. Esto quiere decir que el diseno de la planta
tendra que plantearse de forma global: en funciéon de la configuracion elegida los
valores de 7 (asociado al colector) y r, (asociado a la planta térmica) deberdn
ser tales que proporcionen un valor positivo para el rendimiento global, 7, y, si

es posible, lo més cercano al maximo valor posible en cada caso.

La configuraciéon que proporciona valores més altos para 1 es la CICBTBTX para
valores de r, bajos. Por ejemplo, para r, = 5 los rendimientos maximos previstos
para esa configuracién son proximos al 0,16 %. En principio, este rendimiento
podria valorarse como un valor relativamente bajo, pero cabe enfatizar aqui que
el sistema funciona sin cdmara de combustion, es decir, sin gastos de produccion

asociados a consumo de combustible.

En el caso en que se considere que la temperatura de trabajo del colector es
lo suficientemente alta como para que sea necesario contemplar explicitamente

términos de pérdidas por radiacién proporcionales a T* (Fig. 5.9) el comporta-
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Figura 5.9: Igual que la figura 5.8 pero considerando explicitamente un término de
radiacién y un término lineal en las pérdidas del colector solar.
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miento del rendimiento global es cualitativamente similar al caso lineal, curvas
parabdlicas convergentes a un mismo valor para 7, con un rendimiento maximo
que es funcién de la configuracion y la relacion de presiones. La diferencia es que
en este caso la disminucién de 7, al aumentar 7 no es lineal si no que toma la
forma que se observa en la figura. Para valores comparables de los parametros de
pérdidas (M en el caso lineal y M; y My en el caso con radiacién), s, cuando
se consideran términos T, estd por encima del caso lineal en la regién donde
1 toma sus valores maximos. Esto supone que ahora los valores numéricos de 7
sean superiores a los de la Fig. 5.8. En concreto, en la configuracion CICBTBTX

y para r, = 5 alcanzan valores préximos a 0,28.

Los intervalos operativos de 7 también son mas amplios que en el caso lineal. El

valor superior de 7 se obtiene al resolver la ecuacién (5.17):
Taup = 1 — My (7% — 1) = My(T — 1) (5.21)

Para el conjunto de parametros de la tabla 5.1 se obtiene 7y, = 4,6 y valores infe-
riores muy similares al caso lineal. Podemos entonces concluir que la inclusién de
términos de pérdidas de radiacién explicitos modifica numéricamente los valores
del rendimiento global, 1, pero no su comportamiento cualitativo bésico: curvas
parabolicas en un cierto intervalo de 7 con un valor maximo que depende del tipo

de configuracién elegida y los pardametros de diseno y pérdidas considerados.

5.4. Optimizacién del rendimiento

5.4.1. Optimizacion respecto a la relacion de temperaturas

El hecho de que las curvas de la eficiencia global del sistema combinado, 7, sean fun-
ciones parabdlicas de la relacién entre las temperaturas externas hace que sea posible
optimizar el sistema respecto a la relacién de temperaturas, 7, o de forma equivalen-
te, si se considera constante la temperatura ambiente, respecto a la temperatura de
operacién del colector solar. En la figura 5.10 representamos la eficiencia global frente
a 7 para diversas configuraciones de planta. Se han considerado todas las fuentes de
irreversibilidad que contempla nuestro modelo, tomandose como parametros los conte-

nidos en la tabla 5.1. En el Apéndice B pueden encontrarse las ecuaciones explicitas y
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Figura 5.10: Eficiencia global de la planta termosolar con una turbina Brayton simple
con regeneracién (CBTX), ciclo Ericsson (E), limites IC (N; = 1, N. — o0) e IT (N; —
o0, N. = 1) y diversas configuraciones realistas (CBTBTX, CICBTX, CICBTBTX) en
funcién de la relacién de temperaturas, 7. (a) r, = 5; (b) r, = 15y (c) 7, = 20. Se han
tomado como parametros para los calculos los contenidos en la tabla 5.1.
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las figuras correspondientes a los limites endo y exoreversible. Todos los célculos pre-
sentados en esta seccion se han realizado considerando pérdidas efectivas en el colector
de tipo lineal. Hemos comprobado que la inclusién de un término explicito de radiacién

no modifica ninguna de las conclusiones que detallaremos.

En la figura hemos representado varias configuraciones realistas en la notacion de
Horlock, CBTX, CICBTX, CBTBTX y CICBTBTX, y ademas varios casos limite con
objeto de comparar las curvas correspondientes. El caso CBTX se corresponde a una
turbina de gas simple con regeneracion, el caso IC al caso en que sélo se considere una
turbina y un numero arbitrariamente grande de compresores (N; = 1, N, — 0), el
caso IT a la situacién opuesta (N; — 0o, N, = 1) y el limite de Ericsson en que tanto

el nimero de compresores como el de turbinas es muy grande (N;, N, — 0).

La eficiencia de la configuracion Ericsson, E, esta siempre por encima de los casos
IC e IT y éstos, a su vez, por encima del ciclo Brayton simple. Esto se verifica para
cualquier valor de 7 y r,. Esta eficiencia E representa el limite maximo alcanzable al
modificar la configuraciéon de la planta multietapa mediante el incremento de etapas
intermedias de compresién y expansion. A medida que aumenta r, los intervalos de
rp, que dan lugar a rendimientos positivos disminuyen para todas las configuraciones
excepto para E. Otro hecho significativo es que para los valores de r, que se muestran en
la figura, los valores méximos de 7 para cada configuracién disminuyen al aumentar 7.
Pero, tal y como se muestra en la siguiente figura, Fig. 5.11, esto no es cierto por debajo
de un cierto valor de r, caracteristico de cada configuracién. Este comportamiento es
diferente al que se obtiene en el limite endoreversible, donde el comportamiento de

con 1, es monétono (véase Fig. B.2).

En la figura 5.11 representamos ademas las funciones nmax (1) ¥ Tmax (1) donde Tiax
representa la relacién de temperaturas a la que se alcanza el valor maximo del rendi-
miento, Nmsx cuando todos los demaés parametros se mantienen constantes. Para cual-
quier valor de 7, el rendimiento maximo aumenta en la secuencia CBTX, CBTBTX,
CICBTX y CICBTBTX. El comportamiento es opuesto para T4y, s decir, que a me-
dida que aumenta la eficiencia maxima de la configuracién, disminuye la temperatura

necesaria del colector para obtener esa maxima eficiencia.

La conclusion mas relevante de la figura 5.11 es esta: excepto para el limite Ericsson,
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Figura 5.11: (a) Rendimiento maximo, nmsx, v (b) relacién de temperaturas, sy, que
da lugar al méximo rendimiento en funcién de r,. Pardmetros y notacién igual que en
la Fig. 5.10.
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Nmax(Tp) Muestra un maximo bien definido para pequenas relaciones de presién, alre-
dedor de r, = 3, aunque depende del tipo de configuracion. Al mismo tiempo, Timax (7))
muestra un minimo precisamente en los mismos valores de 7,. Esto permitira una nueva
optimizaciéon de 7, respecto a 7, que presentaremos en la préxima seccion.

Pero antes de mostrar los valores doblemente optimizados del rendimiento, en la
figura 5.12 mostramos, la evolucion de Nysx ¥V Tmax con respecto al parametro basico de
pérdidas del colector, M. Hemos elegido un intervalo realista de valores de M, entre
M = 0,2y 0,4. A la vista de la figura, 7,4 disminuye con M como era de esperar,
puesto que M es proporcional a las pérdidas en el colector por transferencia de calor al
exterior. Cuanto mayores son las pérdidas menor es el rendimiento global del sistema.
Las curvas son paralelas, luego la sensibilidad de todas las configuraciones también lo
es. Por ejemplo, en la CICBTBTX, doblar M, desde 0,2 hasta 0,4 supone disminuir
Nmax €n un 60 % y Tmax en un 23,5 %.

Ademas, la temperatura de operacion del colector, T4y, €s menor. Resultados si-
milares se han obtenido no sélo para concentradores solares acoplados a ciclos tipo

Brayton [7] si no acoplados a ciclos de otros tipos: Carnot [113], Braysson [69, 113, 120].

5.4.2. Optimizacién simultanea respecto ar, y 7

Como hemos visto, a partir de la figura 5.11, es posible optimizar a su vez 7Myux
respecto a la relacién de presiones (excepto para el limite Ericsson). El rendimiento
resultante, doblemente optimizado, lo denotaremos por 7} ...,y el valor de la relacién

de presiones que da lugar a ese maximo, r* y el de la correspondiente relacién

p,max

de temperaturas, 7. . La tabla 5.2 contiene los resultados numéricos del rendimiento

ax*
doblemente optimizado y los valores de las relaciones de presiéon y de temperatura
a que se producen para distintos valores de un parametro basico en el acoplamiento
del sistema solar con la maquina térmica, el parametro eg = €, = €, asociado a las
irreversibilidades externas (intercambiador de calor entre el colector solar y la méquina
térmica y entre la maquina y el ambiente).

A la vista de los resultados de la tabla 5.2 se puede concluir lo siguiente:

¢ ¢ : : * *
1. Cuando todos los demés pardmetros se consideran fijos, 7., ¥ 7 max, aumentan

respecto a la turbina simple regenerativa (CBTX) siguiendo el orden: CBTBTX,
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Figura 5.12: (a) Rendimiento maximo, nmsx, v (b) relacién de temperaturas, sy, que
da lugar al maximo rendimiento en funcién del parametro de pérdidas del colector
solar, M para un valor de la relacién de presiones fijo, 7, = 15. Los demds parametros
son igual que en la Fig. 5.10.
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* *

*
Nméx rp,méx Tmax

€ 0,75 0,90 1 0,7 09 1 |07 090 1

CBTX | 0,103 0,127 0,141 | 2,15 245 270 | 2,88 2,75 2,69
CBTBTX | 0,117 0,141 0,155 | 2,35 275 3,10 | 2,80 2,69 2,63
CICBTX | 0,126 0,146 0,158 | 2,53 2,90 3,19 | 2,75 2,66 2,61
CICBTBTX | 0,144 0,164 0,175 | 2,99 3,57 4,07 | 2,66 2,58 2,54
IT 0,133 0,157 0,171 | 2,67 3,30 3,90 | 2,70 2,61 2,55
IC 0,154 0,170 0,179 | 3,373 3,87 4,24 | 2,62 2,56 2,52

Tabla 5.2: Maxima eficiencia, 0}, para las configuraciones indicadas y valores corres-
pondientes de la relacion de presiones, r; .., y de la relacion de temperaturas Se
muestran los resultados para distintos valores del parametro ey = €, = €. Los demas
parametros son los contenidos en la tabla 5.1.

? Trnax :

CICBTX y CICBTBTX. Para 75,

incremento en el nimero de compresores y/o turbinas requiere menores tempe-

ax 108 resultados obtenidos son los opuestos, un

raturas Optimas de trabajo (y mayores relaciones de presion).

2. Las diferencias relativas son bastante significativas (vedse cuadro 5.3). Si com-
paramos, por ejemplo, la configuracién monoetapa regenerativa, CBTX, con una
configuracion con dos turbinas y dos compresores, CICBTBTX, el rendimiento
doblemente optimizado aumenta un 24 % para intercambiadores ideales (e = 1),
un 29 % si e = 0,9 y un 40 % si las pérdidas en los intercambiadores son grandes,
¢ = 0,75. Las relaciones de temperatura éptimas disminuyen alrededor del 6 % si
e=1,el63%sie=09yel 7,6% si e = 0,75, mientras que las relaciones de
presién necesarias son mayores en el caso CICBTBTX, un 50,7% si € = 1, un
455% si € = 0,9 y un 38,5 % si € = 0,75.

Aunque nuestro estudio pretende ser tedrico y predictivo, la comparacion de los
rendimientos calculados con prototipos de plantas experimentales [58, 59, 60, 121, 115]
seria directa a partir del conocimiento de algunos parametros bésicos relacionados con

la temperatura de trabajo del colector y sus pérdidas y el tamano y las caracteristicas
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An;éx <%) AT;méX (%) ATrTléx (%>

€ 0,75 090 1 10,75 090 1 0,75 0,90 1

CBTBTX |[13,6 11,0 99 | 89 12,1 150| 2,75 —250 —2,34
CICBTX |223 14,9 120|173 180 182 | —434 —3.44 -2093
CICBTBTX | 39,8 29,1 24,1385 455 50,7 | —757 —6,32 —5,64

Tabla 5.3: Diferencias relativas del rendimiento doblemente optimizada 7 . y los valo-
res 6ptimos de la relacion de presiones, 7 .., v de temperaturas, 7, para diferentes
configuraciones de plantas respecto a la configuracion basica monoetapa regenerativa,
CBTX.

esenciales de la parte térmica: relaciéon de presiones, eficiencias del regenerador, la
turbina, los compresores, caidas de presion y eficiencias de los intercambiadores de
calor. Desafortunadamente no disponemos de ese conjunto de parametros para plantas
reales, por lo que la comparacién numérica directa es irrealizable. Cabe destacar, que los
valores de temperatura de trabajo éptima para el colector (que fijada una temperatura
ambiente 77, = 300 K estan aproximadamente en el intervalo T = [750,900] K) son

alcanzables hoy en dia con tecnologia de torres de concentracion o discos parabdlicos.

5.5. Influencia de la eficiencia del regenerador

5.5.1. Configuracion CBTX

En esta seccion pretendemos analizar la influencia del regenerador de la turbina en
el rendimiento global del ciclo acoplado termosolar. Veremos que la extrapolacion de la
sensibilidad del rendimiento del regenerador del caso de la turbina como sistema simple
al sistema acoplado no es como cabria de esperar, si no que presenta un comportamiento
muy interesante. En esta seccion tendremos en cuenta explicitamente pérdidas por
transferencias de calor desde el colector por radiacién, aunque hemos comprobado que
todas las conclusiones que presentamos son cualitativamente idénticas al caso en que

se considere un unico término de pérdidas efectivo y lineal.
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Consideremos la planta térmica mas simple, con una turbina, un compresor y un
regenerador (CBTX) en combinacién con un colector solar. En la figura 5.13 se mues-
tra la evolucién del rendimiento maximo del sistema global (optimizado sélo respecto
a la relacién de temperaturas, 7) como funcién de la eficiencia del regenerador, es de-
Cir, Nmax(€-). Hemos representado las curvas para varios valores de la eficiencia de los
intercambiadores con las fuentes externas considerados idénticos (e = ey = €) y 3

relaciones de presiones.

Solamente cuando la relacion de presiones es suficientemente pequena, el rendimien-
to global maximo aumenta al aumentar la eficiencia del regenerador. E incluso para
relaciones de presion bajas, si las irreversibilidades asociadas a los intercambiadores
externos son altas (¢ < 0,75), Nmax(€-) es una funcién decreciente. A medida que au-
menta 7, la caida se hace més acusada. Y para valores grandes de r, y altas pérdidas
en el acoplamiento con las fuentes externas, nns presenta un minimo y a partir de
él aumenta con €,.. Hemos comprobado que para el conjunto de parametros tomados
el cambio de comportamiento ocurre entre 7, = 5 y 8: menores relaciones de presion
llevan a un comportamiento creciente de 7max(€,) y mayores valores de r, tienen co-
mo consecuencia una disminucién del rendimiento cuando aumenta la eficiencia del

regenerador.

En consecuencia, no es evidente que con objeto de aumentar el rendimiento global
de la planta termosolar, se deba hacer una inversién extra en mejorar la eficiencia del
regenerador (al menos si la configuracién de la turbina es la mas simple, CBTX). Eso
seria de esperar en el caso de una turbina de gas simple aislada: es bien conocido en los
libros de texto de Termotecnia o Ingenieria Termodindmica [90] que la incorporacién
de un regenerador es mas productiva para pequenas relaciones de presién y relaciones
de temperatura suficientemente altas. Sin embargo, en ciclos combinados solar-térmico
como este, relaciones de presién suficientemente grandes y/o muchas pérdidas en los
intercambiadores externos pueden dar lugar a pérdidas de rendimiento en la planta si
la eficiencia del regenerador es alta. Esto es una consecuencia del acoplamiento entre

ambos sistemas, tal y como veremos a continuacion.

En la figura 5.14 representamos tanto el rendimiento global, 1, como los rendimien-

tos individuales del colector solar, ns y de una turbina monoetapa con regeneracion
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Figura 5.13: Evolucién del rendimiento maximo del sistema combinado CBTX respecto
a la eficiencia del regenerador, €,, para varios valores de la eficiencia de los intercam-
biadores con las fuentes externas, € y varias relaciones de presion, r,. Los parametros
considerados para la turbina son los contenidos en la tabla 5.1. En el colector so-
lar se han tomado en cuenta explicitamente pérdidas por radiacién con los siguientes
parametros: 1y = 0,80, M; = 2,25 x 1073 y M, = 1,50 x 1073.
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Figura 5.14: Comportamiento del rendimiento global, 1, en funcién de 7 para diversos
valores de la eficiencia del regenerador y de la relacién de presiones. Se muestran
también por separado los rendimientos del colector solar, ns, v de la turbina, n,. La
configuracion mostrada es una CBTX y los parametros andlogos a la figura 5.13.
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(CBTX), ny,. Hemos tomado como variable la relacién de temperaturas, 7 y se mues-
tran varios valores de la eficiencia del regenerador, €,, y de la relacién de presiones, 7.
El rendimiento de la parte solar en términos de 7 es una funcién mondtona decreciente
para cualquier valor de los coeficientes de pérdidas, M; y M,. Sin embargo, n,(7) siem-
pre es una funcion creciente, luego la funcién rendimiento global tiene forma parabdlica
y alcanza un valor maximo para cierto valor de 7.

Por otra parte, en la figura se observa como los puntos de corte de 7, con 7, estan
ordenados de mayor a menor en términos de €, si r, es bajo. Es decir, por ejemplo, en el
caso r, = 9, 1), corta primero a la curva de 7, correspondiente a €, = 1, posteriormente a
la correspondiente a €, = 0,8 y asi sucesivamente. Esto se refleja en el comportamiento
de la eficiencia global de tal modo que la curva de 7 relativa a ¢, = 1 tiene un méaximo
mas alto que la correspondiente a ¢, = 0,8 y asi consecutivamente. Por el contrario, para
valores de la relacion de presiones intermedios o altos, un regenerador ideal proporciona
los menores valores del rendimiento global. Esto se debe a que ahora la curva de 7, en
cada caso corta las curvas 7, en el sentido creciente de €, (véase, por ejemplo el panel
intermedio de la figura 5.14).

Dicho de otro modo, para cada valor de r,, las curvas 7, se interseccionan en un
cierto punto. Ese punto se va desplazando hacia valores de 7 mas altos a medida que
aumenta r,. Para valores de 7 menores que ese temperatura de interseccién 7, es mayor
cuanto mas pérdidas tiene el regenerador y por encima 1y, es mayor cuanto mas cercano
a la idealidad es. Los valores de 7 que dan lugar al maximo de n son pequenos debido
al acoplamiento con el colector, y para ellos no es evidente que la inclusiéon de un buen

regenerador asegure un aumento de rendimiento global.

5.5.2. Configuraciones multietapa

Hemos repetido los mismos cédlculos que en la subseccion anterior pero modificando
la configuracién de la turbina, para analizar los casos multietapa. Para las configuracio-
nes asimétricas CICBTX y CBTBTX las curvas del rendimiento maximo optimizado
respecto a 7 presentan un aspecto muy similar al de la turbina monoetapa regenerativa
(Fig. 5.13). Es necesario considerar al menos 2 etapas de compresién y 2 de expan-

sién simultaneamente, es decir, una configuracién CICBTBTX para obtener funciones
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Nmax(€-) crecientes en un amplio intervalo de relaciones de presion.

En la figura 5.15 mostramos dos configuraciones, la CICBTBTX, que podria consi-
derarse como una configuracion realista (en el diseno de una futura planta habria que
hacer un andlisis de tipo econémico) y el caso limite de Ericsson, donde el nimero, tan-
to de turbinas como de compresores, es arbitrariamente grande. Para valores pequenos
de r, (parte superior de la Fig. 5.15) el rendimiento optimizado del caso CICBTBTX
crece siempre con €, para cualquier valor de las irreversibilidades externas, €. A medi-
da que aumenta r, la pendiente de ese crecimiento se va paulatinamente moderando,
pero al menos hasta r, = 20 las curvas son monétonas crecientes. La pendiente es
practicamente independiente de e.

En el caso limite de Ericsson, cuando existen muchas etapas de compresion y expan-
sion, el rendimiento maximo siempre aumenta de forma muy apreciable al aumentar
€, para cualquier pareja de valores de la relaciéon de presiones y las irreversibilidades
externas (curvas de color en la Fig. 5.15). En el caso de regeneracién limite o ideal,
¢, = 1 todas las curvas colapsan a un mismo valor de 7.y, independiente de e. Cual-
quier otra configuracion multietapa con un nimero de turbinas o compresores mayor
que 2 darfa lugar a un comportamiento entre las bandas de curvas de la configuracién
CICBTBTX y el limite de Ericsson, E.

5.5.3. Doble optimizacion

Como hemos visto anteriormente, la eficiencia global considerada como una funcién
de las relaciones de presion y temperatura, 7(r,, 7) admite una doble optimizacién res-
pecto a ambas variables, 1} .. . Analizaremos a continuacion la influencia de la eficiencia
del regenerador en los valores de la eficiencia doblemente optimizada. Mostramos esta
eficiencia en la figura 5.16 para valores determinados de las eficiencias de los intercam-
biadores de calor externos y del regenerador, e = 0,90 y €, = 0,95, respectivamente. Se
observa en la figura (panel superior) que 7}, siempre aumenta con €,. Esto significa
que si en el diseno de la planta la relacion de presiones de la turbina y la temperatura
de trabajo del colector se eligen simultaneamente de manera que optimicen la eficiencia
global, una inversién en la mejora de la eficiencia del regenerador siempre serd positiva,

en el sentido de que mejorara la eficiencia global de la planta termosolar.
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Figura 5.15: Comportamiento del rendimiento conjunto optimizado respecto a 7, Nmax,
como funcién de ¢, habiendo fijado todos los demés pardmetros. Se muestra una con-
figuracion con 2 etapas de expansién y compresién (CICBTBTX) y el caso limite de
infinitas etapas (Ericsson, E). En cada caso se han obtenido las curvas para 3 valores

del parametro de irreversibilidades externas, €.
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Figura 5.16: Comportamiento del rendimiento global doblemente optimizado respecto
a Ty Tp, Niser como funcién de e, habiendo fijado todos los demés pardmetros. Se ha
considerado € = 0,90 y €, = 0,95. También se muestra la evoluciéon con €, de los valores
6ptimos correspondientes de r, y 7.
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También se muestra en la figura 5.16 la evolucion con €, de los valores 6ptimos
correspondientes de r, (panel intermedio) y 7 (abajo). Las relaciones de presién éptimas
disminuyen con €,, pero la pendiente de esa disminucién depende sustancialmente de
la configuracion elegida para la turbina. El decrecimiento es mas rapido a medida que
se aumenta el nimero de etapas intermedias. Las relaciones de temperatura éptimas,
Ty« también decrecen en todas las configuraciones al aumentar e,, pero en este caso
la pendiente de esa disminucion es similar.

Resumiendo muy brevemente las conclusiones que hemos obtenido en este capitulo a
nivel tedrico, podemos decir que con el nivel de temperaturas con las que los concentra-
dores solares actuales son capaces de calentar un circuito de un cierto fluido de trabajo,
se pueden obtener rendimientos para una planta termosolar funcionando con un ciclo
tipo Brayton muy atractivos. En particular, con configuraciones de planta multietapa
y diseniando el sistema solar-térmico de forma global (optimizando simultdneamente
la temperatura promedio de operacion del colector y la relacion de presiones de la
turbina) se pueden alcanzar eficiencias superiores al 20 %. Por ejemplo, a partir de la
figura 5.16, en una configuracién con 2 turbinas y 2 compresores (CICBTBTX) con una
eficiencia de regeneracion del 90 % (que es un valor perfectamente realista), tempera-

turas en el colector del orden de 1100 K y relaciones de presion en la turbina proximas

a b, proporcionarian un rendimiento méximo para el sistema global del 23 %.






Capitulo 6

Conclusiones y perspectivas

6.1. Conclusiones

Enumeramos a continuacién de forma breve las principales conclusiones que se

pueden extraer de este trabajo doctoral:

= Dentro de los objetivos que nos marcamos a la hora de plantear el trabajo, hemos
desarrollado un marco teérico muy versatil que permite por una parte obtener
los parametros de salida, y por otra optimizar plantas de potencia que de un
modo u otro estan basadas en ciclos termodinamicos tipo Brayton. El hecho de
que el modelo sea flexible y versatil implica que pueda aplicarse a gran variedad
de plantas: plantas basadas en ciclos Brayton modificados, plantas de ciclo com-
binado o cogeneracion y, particularmente, a plantas novedosas (aun en fase de
desarrollo de prototipos y configuraciones experimentales) en las que se acopla un
concentrador solar a una turbina tradicional. En otras palabras, se puede enten-
der nuestro planteamiento como un modelo de simulacién que permite prever los
parametros de salida de plantas en funcionamiento u optimizar los parametros

termodinamicos bésicos de plantas en fase de diseno.

= El modelo tedrico parte del planteamiento tradicional de la Termodindmica Clasi-
ca del Equilibrio en que una turbina de gas se modela a través de un ciclo Bray-
ton cerrado reversible (caracterizado por variables geométricas como relaciones
de presion, temperatura y coeficientes adiabaticos que dan cuenta de su forma y

tamano), pero incorporando las principales fuentes de irreversibilidad que afectan
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a una planta real. La incorporacion de esas fuentes de irreversibilidad se lleva a
cabo en funciéon de un ntmero reducido de parametros con un significado fisico
claro que permite profundizar en las causas de las pérdidas inevitables en plantas
reales. Asi se obtienen ecuaciones matematicas explicitas para el rendimiento ter-
modinamico, la potencia u otras funciones objetivo cuando se trata de optimizar

el sistema.

El modelo incorpora tanto posibles irreversibilidades externas, provenientes del
acoplamiento del sistema con las fuentes de calor, como internas al propio siste-
ma. Las irreversibilidades externas incluyen las pérdidas en los intercambiadores
de calor a través de los que el sistema interacciona con la fuente caliente (cAmara
de combustién, concentrador solar, etc.) y el medio ambiente. Entre las irre-
versibilidades internas consideramos el comportamiento no ideal de turbinas y
compresores, las caidas de presion inevitables en los procesos de absorcion y ce-
sion de calor, las pérdidas en el regenerador y la transferencia de calor directa, a

través de la propia planta, desde la fuente caliente a la fria.

Nuestro planteamiento incluye la posibilidad de que la planta se configure con un
nimero arbitrario de compresores y turbinas (simétrico o no) con los correspon-
dientes procesos de refrigeracion y recalentamiento intermedios. Esto contribuye

a reforzar la versatilidad de este esquema de trabajo.

Se han obtenido ecuaciones explicitas para los calores de entrada y salida de la
planta que, a su vez, permiten obtener el rendimiento termodinamico, la potencia
u otras funciones con el objeto de optimizar el sistema con el criterio correspon-
diente. En determinados casos limite o particulares (limite endo- o exorreversible,
limite de Ericsson) se pueden obtener ecuaciones analiticas sencillas que recupe-
ran, como casos particulares, los obtenidos por otros autores previamente en la
literatura. En el caso en que se consideran conjuntamente todas las irreversi-
bilidades, el modelo permite calcular numéricamente los calores, comparar en
unidades reales con medidas de plantas experimentales, llevar a cabo estudios
de sensibilidad y predecir los valores 6ptimos de las variables termodinamicas de

diseno basicas de las plantas reales.
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= El modelo tedrico se ha validado comparando el rendimiento termodindmico y la
potencia en unidades reales con dos plantas en funcionamiento: una microturbina
de 100 kW configurada con un compresor, una turbina y regeneraciéon, y una
turbina multietapa con dos etapas de compresion, refrigeraciéon intermedia, una
turbina y regeneracion. Esta ultima tiene una potencia de salida de 350 kW y
forma parte de un sistema de cogeneracion. En ambos casos la comparaciéon de

las predicciones tedricas con las medidas experimentales es muy satisfactoria.

= Se han obtenido mediante el modelo tedrico las curvas paramétricas potencia-
rendimiento, eliminando como variable la relacién de presiones. Los puntos de
diseno de las plantas reales mencionadas se encuentran en ambos casos entre los

puntos correspondientes a maxima potencia y maximo rendimiento.

= Tomando como origen el punto de diseno real de las dos plantas, hemos analizado
su sensibilidad a pardmetros basicos como: eficiencias de los intercambiadores de
calor, caidas de presion, eficiencia del regenerador, eficiencia de turbinas y com-
presores, etc. También se han calculado las posibles variaciones en los parametros
de salida de las plantas si, manteniendo los parametros de pérdidas de sus com-
ponentes, se modifican sus configuraciones anadiendo mas etapas de compresion

y/o expansion.

= Hemos comparado las predicciones de nuestro modelo con el de otras simulaciones
publicadas por diversos autores para diferentes plantas mono- y multietapa y los
resultados obtenidos para el rendimiento termodinamico y la potencia son siempre

adecuados.

= Cuando se analiza una planta tipo Brayton genérica, considerando como variable
la relacién de presiones (r,), tanto el rendimiento como la potencia, presentan
maéximos en valores realistas de r, y por tanto, son funciones objetivo susceptibles
de ser optimizadas. Esto es cierto siempre que la configuracion de la planta tenga
un numero de etapas de compresién o expansion no superior a 2 (que es el limite

que se considera habitualmente como plausible, por razones econémicas).

m Fl considerar transferencias de calor directas desde la fuente caliente hasta la
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fuente fria a través de la propia planta (denominadas habitualmente heat-leak)
no afecta directamente a la potencia de la instalaciéon. Si que influyen en el va-
lor numérico concreto del rendimiento termodinamico obtenido, pero no en su

evolucién cualitativa con la relacion de presiones.

Los valores maximos de la potencia y el rendimiento (optimizados respecto a )
aumentan con la disminucién de las pérdidas en la absorcion de calor de la cama-
ra de combustion y la cesiéon al ambiente a través del escape, ambas por medio
de los correspondientes intercambiadores de calor. En el caso del rendimiento el
aumento es independiente de la configuracién de la planta (curvas aproximada-
mente paralelas). En el caso de la potencia, ese incremento depende del niimero
de etapas. La potencia maxima no se obtiene siempre para la misma configura-
cién, si no que depende de la eficiencia de los intercambiadores externos (curvas

con intersecciones).

Algo similar ocurre cuando se analiza la sensibilidad de los valores 6ptimos de
rendimiento y potencia a la eficiencia isoentrépica de turbinas y compresores:
las curvas de rendimiento no se cortan, pero si lo hacen las de la potencia. Eso
quiere decir que a la hora de disenar la planta correspondiente es fundamental
estimar adecuadamente esas eficiencias para decidir la configuracion multieta-
pa més conveniente. Respecto a la eficiencia del regenerador (e,), la potencia
es practicamente independiente de este parametro y las curvas de rendimien-
to méximo son paralelas, pero tienen dos regimenes claros: para regeneradores
poco eficientes el rendimiento maximo aumenta lentamente con ¢,, para valores
intermedios el sistema va adquiriendo mas sensibilidad y a partir de 0,9 (que
es un valor perfectamente realista en los regeneradores actuales), el rendimiento

aumenta mucho mas rapidamente.

El comportamiento del rendimiento maximo de la planta con las caidas de presion
en la absorcién de calor y en el escape depende considerablemente del tipo de
configuracion. Siempre disminuye el rendimiento maximo al aumentar las pérdi-
das relativas de presion, pero para plantas con varias etapas la variacién es mucho

mas moderada que para plantas simples como la formada tnicamente por una
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turbina, un compresor y un regenerador. Las variaciones en la potencia maxima
son aproximadamente lineales y se producen cortes en las curvas entre las confi-
guraciones con 2 turbinas y 1 compresor o al contrario. Lo que vuelve a reforzar
la idea de la importancia de conocer los parametros de pérdidas antes de elegir

la configuracién que proporciona la potencia mas alta.

Hemos aplicado también nuestro modelo de turbina multietapa irreversible a una
planta termosolar donde el calor utilizable que proviene de un concentrador solar
se utiliza como calor de entrada en la planta térmica. Existen plantas en desa-
rrollo y prototipos de sistemas de este tipo en los que una cdmara de combustion
complementa la energia de entrada solar. Nuestro modelo es puramente solar, de

modo que no existen gastos de generacion asociados al consumo de combustible.

El rendimiento global del sistema acoplado se obtiene en términos de la eficiencia
optica del concentrador, de un factor de pérdidas por transferencia de calor al ex-
terior y de los parametros propios de la méquina térmica. El término de pérdidas
se puede expresar de forma efectiva lineal en funcion de un tinico parametro glo-
bal de pérdidas o alternativamente se pueden incluir explicitamente dos términos:
uno asociado a la radiacién (que puede ser especialmente relevante en concen-
tradores de alta temperatura) y otro lineal asociado tanto a las pérdidas por

conduccién a través de los soportes del colector, como por conveccion.

El rendimiento global, en cualquier caso, es el simple producto del rendimiento del
colector, n, por el rendimiento de la maquina térmica, 7,. En funcién del cociente
entre las temperaturas del colector y del ambiente, 7, el rendimiento del colector
es una funcién mondétona decreciente con 7 (fijada la temperatura exterior, las
pérdidas aumentan con la temperatura de trabajo del colector) mientras que el
de la maquina tipo Brayton es una funcién siempre creciente (y, por lo tanto,
no optimizable con 7 como sistema individual). La combinacién de ambos, sean
como sean las pérdidas en el colector, es una funcién de tipo parabdlico con
un maximo en un cierto valor de 7. El valor particular de 7 que maximiza el
rendimiento global depende de la configuracién considerada para la maquina y

de los parametros de irreversibilidad.
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» Hemos obtenido las curvas de rendimiento méximo (respecto a 7) en funcién de

dos variables esenciales: la relacién de presiones de la turbina, r,, y el pardmetro
de pérdidas del colector, M. En relacion a las pérdidas en el colector, el ren-
dimiento méximo optimizado respecto a 7 disminuye mondtonamente a medida
que aumenta M. Lo mismo sucede para las temperaturas éptimas correspondien-
tes. Con relacién a r,, el rendimiento maximo presenta, a su vez, un maximo, lo
que hace que sea posible una segunda optimizacién, también respecto a r,. Por
lo tanto, existe una pareja de valores de 7, y 7 que dan el valor mas alto del

rendimiento, fijados todos los pardmetros de pérdidas.

Los valores 6ptimos para la temperatura de trabajo del colector que predice nues-
tro modelo, entre 750 y 900 K son alcanzables con la tecnologia de concentradores
disponible a dia de hoy (torres de concentracién o discos parabélicos). Los rendi-
mientos globales esperados (para valores realistas de las pérdidas en el colector)
dependen de la configuraciéon elegida para la maquina térmica, pero globalmente

estan en el intervalo 010 — 0,17.

La influencia del regenerador en el rendimiento del sistema global es sutil e in-
teresante. En el caso de plantas termosolares simples monoetapa, una mejora en
la eficiencia del regenerador, €,, sélo produce efectos positivos en el rendimiento
global si la relaciéon de presiones es pequena (hasta 5 aproximadamente) y siempre
que los intercambiadores con las fuentes de calor sean relativamente eficientes.
En el caso contrario, una inversiéon en la mejora de la eficiencia del regenerador

no repercute en un aumento de la eficiencia global de la planta termosolar.

Sin embargo, en plantas multietapa con al menos 2 etapas de compresion y 2 de
expansion, un aumento en la eficiencia del regenerador si causa un aumento en
el rendimiento global (por lo menos hasta relaciones de presién del orden de 20),

independientemente de la eficiencia de los intercambiadores.

En el caso en que la planta globalmente esté disenada de tal modo que las re-
laciones de presion y temperatura maximicen simultdneamente el rendimiento

global, sea cual sea la configuracién de la planta, una mejora de ¢, tiene como
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consecuencia un rapido aumento del rendimiento global, una disminucién de la
temperatura 6ptima del colector y una disminucién de la relacién de presiones

optima de la planta.

6.2. Lineas de trabajo abiertas

Entre las perspectivas de trabajo que quedan abiertas una vez planteados los mo-
delos, tanto de turbinas multietapa irreversibles como de sistemas acoplados con con-

centradores solares, resaltamos las siguientes:

= Los criterios de optimizacién que hemos analizado para turbinas multietapa han
sido el de méximo rendimiento y maxima potencia, pero también seria factible
llevar a cabo otro tipo de analisis, eligiendo otras funciones objetivo a analizar.
Concretamente seria interesante analizar funciones de tipo ahorro en las que el
consumo de combustible es un factor bésico [122], funciones de tipo ecolégico [64,
75] o funciones que suponen un compromiso entre la energia 1til aprovechada y

la energia util perdida (criterio Q) [80, 123, 124, 125].

= Mencién aparte requiere la necesidad de acompanar estos estudios de optimiza-
cion termodinamica de un andlisis termoeconomico del sistema, esto constituye
en nuestro caso una linea de trabajo inmediata, tanto en el ambito de las plantas
de turbina con cdmara de combustién [78] como en las termosolares [68, 107].
Una vez propuesto el modelo de turbina multietapa y analizadas las mejoras en
el rendimiento, la potencia u otras funciones objetivo provocadas por la inclusion
de varias etapas, se hace necesario un estudio econémico sobre el incremento de
inversién que supone el anadir compresores y turbinas (y todos los elementos
adyacentes) a un esquema de turbina bdsica, y contrapesarlo con la ganancia de

rendimiento, potencia, etc.

= Esto es especialmente relevante en las turbinas termosolares donde, como hemos
visto, la inclusion de varias etapas es basica para obtener rendimientos razonables,
aunque por otra parte en plantas termosolares sin hibridacién no existen gastos

de produccion asociados al consumo de combustible.
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= En el disenio de futuras plantas termsolares de ciclo Brayton un punto de parti-

da basico es el dimensionamiento de la planta. Es decir, una vez estimada una
temperatura optima de trabajo del colector, la pregunta es qué area debe tener
la apertura del concentrador y qué flujo de masa ha de recorrer el ciclo Bray-
ton para obtener cierta potencia de salida en la planta. Este estudio es posible
una vez que hemos planteado un modelo termodinamico para el acoplamiento del

colector solar con la maquina térmica.

Otra linea abierta en el caso de las plantas termosolares es la inclusion en el
modelo de un sistema de hibridacion, de modo que en funcién de las condicio-
nes particulares de irradiancia solar, la existencia de una camara de combustién
asegure una potencia eléctrica de salida de la planta aproximadamente constan-
te [58, 60].

Dentro de esa ampliacion del modelo a sistemas hibridos un factor fundamental es
la consideracién de irradiancias solares y temperaturas de trabajo del colector no
constantes, si no variables en funcién de las condiciones atmosféricas, estacionali-
dad, evolucién con el tiempo de la eficiencia éptica del concentrador, etc. Es decir,
incluir funciones dinamicas en aquellas variables que determinan la eficiencia del

colector y, por lo tanto, el rendimiento global de la planta termosolar.
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Apéndice A

Ciclo Brayton irreversible
multietapa: casos particulares y
limites

Una de las ventajas de nuestro modelo analitico para una planta genérica de tipo
Brayton, es que permite obtener ecuaciones sencillas en ciertas condiciones. En este
apéndice obtenemos dichas ecuaciones para algunos casos particulares o limite que

otros autores han analizado previamente en la literatura.

A.1. Irreversibilidades externas

En este caso vamos a considerar que sélo tenemos irreversibilidades externas, las
asociadas al acoplamiento del sistema de trabajo con los focos térmicos exteriores. Es
decir, que las turbinas y los compresores son ideales, la absorcion de calor de combustiéon
y el proceso de escape son isobaricos y que, o bien no existe regeneracién (e, = 0), o
existe regenerador pero es ideal (€, = 1, regeneracién limite). Ademés, no se consideran
transferencias de calor desde el foco caliente al frio a través de la instalacion. Asi los
unicos parametros que pueden ser distintos de 0 6 1 son €y y €, y el nimero de turbinas

y compresores, N, v N;:
o = pr = 1; €. =€ = 1; =0 0 1, £E=0 (A.1)

Los modelos que cumplen estas caracteristicas se denominan usualmente en la li-

teratura endorreversibles, porque en ellos se asume que las irreversibilidades provienen
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del acoplamiento del sistema con el medio que lo rodea, mientras él evoluciona de forma
reversible [126, 127, 128, 129].

A.1.1. Sin regeneracion

1. Numero arbitrario de turbinas y compresores (IV;, N, cualesquiera).

En estas condiciones los valores de los calores absorbido y cedido, a partir de las

Ecs. (2.31) y (2.38), son:

. T T
Qu| = CuTy e (7 —a/™ L) + (N, — 1) (1 —a VM) 22
TL TL

|QL| = CuT7, |:€L (—1 + a_l/NtE) +(N.—1) (al/Nc - 1) E} (A.2)

17, Ty,
donde ahora:
a = a. = a; a= (@) =1 (A.3)
Pr

Y,

T, N I3

T, er +(1—€p)a B

T Ter +en(1 —eg)al/Ne

(A4)

Tp 1—(1—en)(1—ep)a/Ne1/M

Es, por tanto, posible obtener una expresion analitica simple para el rendimiento

y la potencia de salida del ciclo.

En las figuras A.1(a) y A.2(a) podemos ver la influencia en este caso particular de
las irreversibilidades externas, €, v €y, y del nimero de turbinas y compresores,
N; v N.. En ambas figuras, las curvas corresponden a un ntimero idéntico de
componentes, IV, y la variable que consideramos es r, = cﬂ/ (v=1) con una
relacién de temperaturas fijas, 7 = 5 1. Por un lado, la eficiencia decrece con el
incremento de las irreversibilidades externas, y por otra parte, para un valor fijo de
e, = €g la eficiencia decrece progresivamente con la introduccion de mas turbinas

y compresores por el incremento de las transferencias de calor irreversibles con

1Que corresponderia, por ejemplo, a una temperatura de 1440 K en la cdmara de combustién y
una temperatura exterior de 288 K, que son valores perfectamente realistas.
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Figura A.1: Rendimiento térmico, n, del ciclo considerado en funcién de la relacion de
presiones, 7, en ausencia de irreversibilidades internas y con un ndmero arbitrario de
turbinas y compresores, N = 1,2,3,5 para7 = 5y v = 1,4 . (a) Sin regeneracion,
¢ = 0y (b) con regeneracion limite, €, = 1. En verde, e, = ey = 1 (ciclo Brayton
ideal); rojo, €, = ey = 0,85 y azul, ¢, = ey = 0,7. En cada caso la linea discontinua
representa el limite, N — oo (en color negro se representan los casos limite que son

independientes de €, = eg).
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Figura A.2: Tgual que en la Figura A.1, pero para la potencia, que se representa de
forma normalizada, P = P/(C,T}).
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las fuentes externas. Respecto a la evolucién con la relacién de presiones, el
rendimiento siempre aumenta con r,. Nétese que esta evolucién es diferente al
caso en que se incorporan todas las fuentes de irreversibilidad (Fig. 4.1(a)). En
ese caso el rendimiento crece rapidamente para valores bajos de r,, alcanza un

maéximo y luego decrece hacia cero al seguir aumentando 7.

Al contrario que la eficiencia, la potencia de salida para irreversibilidades externas
fijas, se incrementa con el nimero de etapas de enfriamiento y recalentamiento,
vease Fig. A.2(a).

2. Una sola turbina y un sélo compresor (Ny = N, = N = 1).

En ausencia de regenerador, y en el caso mas simple en el que sélo exista una

turbina y un compresor (N, = N; = N = 1), las ecuaciones de la potencia y la

eficiencia se obtienen particularizando las Ecs. (A.2),

P=CTi|i—q —Ei:;(l — EL):| (1 - 2) (r —a) (A.5)
n—1-1 (A.6)

a
Estas ecuaciones reproducen los resultados obtenidos en [33]. La potencia de sa-
lida del ciclo si depende de las irreversibilidades producidas por los intercambia-
dores de calor. Sin embargo, la eficiencia corresponde a un ciclo ideal de Brayton
sin regeneracion, X
n=1- W

Ademas, en el caso de que ey = €, = 1 la potencia también corresponde a un
ciclo de Brayton ideal no regenerativo,

P=C,Ti(a—1) (f - 1) (A7)

a

3. Numero infinito de turbinas y compresores (N; — oo, N, — 00).

En este caso limite es posible también obtener expresiones analiticas sencillas

para la potencia de salida y la eficiencia a partir de los calores absorbidos y
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cedidos:

Teg +en(l —ep)
1—(1—eg)(1—e€p)

Q1| = CWT, {eL {—1 + 17—6?1+—66L}S(IiHe)L)} T loga} (A.9)

Cabe destacar que ambas expresiones dependen de e v €/, (y también la potencia

Qul = CuTy {T — €L+ log a} (A.8)

y el rendimiento). En ausencia de irreversibilidades externas, €, = ey = 1, el ciclo
se convierte en el caso particular de un ciclo reversible sin regeneracién formado

por dos is6baras y dos isotermas resultando n y P,

loga — 1471
=1- A10
1 Tloga—1+71 ( )
P=0C,T(t—1)loga (A.11)

En las figuras A.1(a) y A.2(a) se representan el caso limite N — oo para diversos

valores de ¢;, = €p.

Es de destacar que mientras que la mayor eficiencia obtenible aparece en el caso
reversible, para N = 1 (véase la curva superior de la Fig. A.2(a) y la Ec. (A.6)),
la mayor potencia se obtiene también en condiciones reversibles pero para un

numero infinito de turbinas y compresores.

A.1.2. Regeneracion limite

1. Numero arbitrario de turbinas y compresores (V; y N, cualesquiera).

En este caso las expresiones para los calores absorbido, |Qy|, y cedido, |Q |, son:

‘QH%:C%E;%H(T—%LUM%3>+«Nf—U(1—a/UM)%%} (A.12)

L L
- 1/N, T 1/N, Ty
Q| = CuTy |er | -1+ '™ — ) + (N, — 1) ('™ — 1) — (A.13)
TL TL
donde a es igual que en el caso sin regeneracion vy,
T €L
— = A14
TL 1-— (1—6L)a1/NC ( )
T 1—(1—eg)al/MNe
Ts _ rem [1— (1 - ep)at™] (A.15)

T, 1—(1- eL)al/Nc] 1—(1- 6H>a—1/Nt]
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En las figuras A.1(b) y A.2(b) representamos la evolucién del rendimiento y
la potencia, para un ntmero arbitrario de etapas, en funcién de la relaciéon de
presiones y se analiza la influencia de las irreversibilidades externas con N; =
N. = N. Podemos ver que ambas funciones van tomando valores mas elevados
al aumentar N y con la disminucién de las irreversibilidades externas, es decir, a
medida que aumenta €;, = ey. En todos los casos el rendimiento es una funcion
monotona decreciente, mientras que la potencia presenta un maximo en valores

no demasiado elevados de 7, s6lo para valores bajos de N y €1, = ep.

2. Una sola turbina y un sélo compresor (N, = N. = N = 1).

Ahora, a diferencia del caso sin regeneracion, ¢, = 0, incluso en el caso méas
sencillo, N; = N, = 1, tanto el rendimiento como la potencia dependen de las
irreversibilidades de los intercambios de calor con las fuentes externas, a través
de €1, y €g. Sus formas funcionales son:

T(a—1) a—1

P=C,T — — g
L 6Ha—i—eH—l 6Ll—i—a(eL—l)

(A.16)

_elates—1)
egT (14 aler — 1)]

Estas dos ecuaciones reproducen los resultados obtenidos en [33]. Para el caso

(A.17)

n=1

reversible, ey = €;, = 1, se recuperan las ecuaciones para un ciclo ideal de Brayton
con regeneracion limite. La potencia de salida nos queda como en el caso sin

regeneracion, Ec. (A.7), y la eficiencia es:

n=1-- (A.18)

3. Numero infinito de turbinas y compresores (N; — oo, N, — 00).

En este caso, tanto la eficiencia como la potencia son independientes de €, v €g.

El limite de la eficiencia se corresponde con el rendimiento de Carnot,
1
Nc = 1—-— (Alg)
T

que aparece como el limite de la eficiencia para un elevado niimero de etapas de

recalentamiento y refrigeracion, es decir, un ciclo formado por dos isotermas y
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dos adiabaticas, que es el ciclo de Ericsson con regeneracion limite. La potencia
maéxima coincide con el caso de no tener regeneraciéon y con N — oo, Ec. (A.11).

En las figuras A.1(b) y A.2(b) se representa también esta situacion limite.

A.2. Irreversibilidades internas

En esta seccién vamos a tener en cuenta solo las irreversibilidades internas debidas a
la caida de presion en los procesos de absorcion y cesion de calor a las fuentes externas,
a las turbinas y los compresores no ideales, a la transferencia de calor a través de la
planta y a las irreversibilidades en el regenerador. Sin embargo, los intercambios de

calor con las fuentes externas se consideraran ideales, ¢, = ey = 1.

1. Numero arbitrario de turbinas y compresores (IV;, N, cualesquiera).

En estas condiciones, tenemos que 1y, = T y Ty = T3 y para un nimero arbitrario
de turbinas y compresores, la potencia de salida, P, y la eficiencia, n = P/ | Qy |

viene dadas por:
pP=C,T; [1 +7(1—2,) — Z.+

+ (N, — 1)(1 —a Ny — l(Nc — 1)(a'Ne — 1)} (A.20)

€c

| Qu |= CuT1 |:T— Z(l—€)—e.Zym+ € (N —1)(1— a;l/Nt)T—i—f(T — 1)} (A.21)
La potencia de salida no depende de la eficiencia del regenerador, €., ni de las
transferencias a través de la planta al ambiente, .
2. Una sola turbina y un solo compresor (N, = N. = N = 1).

Hay dos casos particulares en los que las expresiones analiticas son especialmente

simples, cuando N = 1 y cuando N — oo. En el primer caso tenemos,

P=C,T; [ret <1 S ) — (ac — 1)] (A.22)
PHPLAc: €

| Qu |= CuTL[r— Z.(1 — &) — e, Z,7 + £(7 — 1)] (A.23)
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yn=|Pl|/| Qu |, donde ahora:

=1 1
Z,=1+4 2=, Zt:1—6t<1——> (A.24)

€c Ay

que recupera como caso particular el de [33]. Si ademés se considera aqui un ciclo

sin regeneracion, ¢, = 0, se obtiene también como caso particular el considerado

por Gordon y Huleihil [83]:
1
(=) ()
Tt ¢ (A.25)

= T 1
1— = —

Para un nimero infinito de turbinas y compresores,

1
P=0C,T; (etﬂog a; — — log ac> (A.26)

c

| Qu |= CuTr[T(1 — € + e logay) — (1 —€,) + &(1 — 1)] (A.27)

Para estos casos particulares es facil obtener, de forma alternativa, los limites
reversibles correspondientes que ya comentamos en la secciéon anterior, el ciclo
reversible de Brayton sin regeneracion y con regeneracion limite o el ciclo de

Ericsson.

En la figuras A.3 y A.4 podemos ver la evolucion de la eficiencia y la potencia de

salida respecto a la relacion de presiones en este caso de ciclo internamente irreversible.

En la figura A.3(a) dibujamos la eficiencia en el caso de que no haya pérdida de calor a

través de la planta al ambiente, £ = 0, para varios valores de €,., €, = 0, 0,8, 1 y diferente

numero de compresores y turbinas, pero con la condicién de que el niimero de turbinas y

compresores sea siempre igual N; = N, = N. Cuando no tenemos regeneracion, €, = 0,

la eficiencia decrece, en general, con el incremento de N, pero con regeneracion sucede

todo lo contrario, la eficiencia crece con el aumento de recalentadores y refrigeradores.

Para un N bajo y cuando existe regeneracion, la eficiencia presenta un méximo en

funcién de r, (para un valor relativamente bajo de r,), pero esta evolucién comienza a

ser mondtona cuando N = 2 — 3.
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Figura A.3: Rendimiento térmico, 7(r,), del ciclo considerado en ausencia de irreversi-
bilidades externas, e;, = ey = 1, y con un niimero arbitrario de turbinas y compresores,
N =1,2,3,5 para 7 = 5. (a) Sin heat-leak, £ = 0y (b) con heat-leak elevado, & = 0,15.
En azul, sin regeneracion €, = 0; rojo, con regeneraciéon limite, €, = 1 y verde, ¢, = 0,8.
En todos los casos la linea discontinua representa el limite, N — oo y se han tomado:
T=25,pr=pg =097 € =¢=09.
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Figura A.4: Potencia obtenida, ﬁ(rp), en ausencia de irreversibilidades externas, e, =
eg = 1,y con un ntimero arbitrario de turbinas y compresores, N = 1,2, 3,5 para 1 = 5.
En este caso la potencia no depende de ¢, ni de &. La linea discontinua representa el
limite, N — oo y se han tomado: 7 =5, pr, = py = 0,97, ¢, = ¢, = 0,9.

Por supuesto, cuando consideramos & # 0 (Fig. A.3(b)), la eficiencia decrece glo-
balmente, especialmente para ¢, # 0. Esto provoca que todas las curvas estén més
proximas, habiendo menos diferencia de eficiencias entre los casos extremos, €, = 0y
¢, = 1. El comportamiento con N 6 ¢, permanece inalterado.

La figura A.4 representa P en funcién de la relacién de presiones. Sélo aparece un
grupo de curvas porque la potencia de salida no depende de ¢, ni de £&. El comporta-
miento con N es claro, la potencia de la planta aumenta con N, presentando un maximo

en valores realistas de r, sélo cuando N = 1.






Apéndice B

Ciclo Brayton termosolar: casos
particulares y limites

Algunos resultados publicados en la literatura sobre plantas termosolares tipo Bray-
ton se pueden obtener como casos particulares o limite de nuestro modelo. Analizaremos
en este apéndice la eficiencia cuando solo se consideran las irreversibilidades externas,
es decir, aquellas que provienen del acoplamiento entre el sistema y las fuentes de calor
externas a través de los correspondientes intercambiadores de calor. Se asume entonces
que el ciclo de tipo Brayton no tiene irreversibilidades internas. A este caso particular
se le denomina en la literatura de optimizacién termodindamica de caracter mas formal
limite endoreversible [7, 113, 120, 109]. En términos de los pardmetros de nuestro mo-
delo, €, < 1, ey < 1, la regeneracion es ideal (¢, = 1), las turbinas y los compresores
son ideales (e. = ¢, = 1), la absorcién de calor proveniente del colector solar y el pro-
ceso de escape son isébaros, pg = pr = 1 y no se consideran transferencias de calor
desde el foco caliente al frio a través de la instalacién (£ = 0). Con estas condiciones
es facil obtener las ecuaciones explicitas para la eficiencia total del sistema n = nynp,.

Para un ciclo de una turbina y un compresor (B) el rendimiento viene dado por:

p=mlt- -1y (1-2) (B.1)

T

donde:

by — |:(—1+CL+€H)€L:|1/2 (B2)

1+a(eL — 1)

va= PO/
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Figura B.1: Eficiencia global de una planta termosolar de tipo Brayton (B), Ericsson (E)
y los limites IC (V; = 1; N, — o0) e IT (IV; — oo, Ny = 1) en funcién de 7. Las pérdidas
del colector solar se han tomado lineales y las tinicas irreversibilidades consideradas en
la turbina son las asociadas a los intercambiadores de calor con las fuentes externas,
para los que se ha tomado € = 1. Los demas pardmetros son: ny = 0,84, M = 0,29,
vy=14,T, =300K, pgy=pr=1€6=€e.=1,=0ye =1
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La eficiencia méxima (optimizada con respecto a 7) y la relacién de temperaturas
son:
2
Max = 0o [(1+ M)Y? — (kg M)"/?] (B.3)

T = {k:B (1 + %)} - (B.4)

Resultados andlogos a estos han sido obtenidos por Zhang et al. [7, 120] en términos
de los coeficientes de transferencia de calor.

En el caso de la configuracion Ericsson, con un ntmero arbitrariamente grande
de turbinas y compresores, el rendimiento global endoreversible solo depende de las

caracteristicas del colector solar y de 7:

T

p=mli- (-1 (1-1) (B.5)

La ecuacion del rendimiento maximo y de la relacién de temperaturas vienen dadas

por:
1 1/2

Tmix — (1 + M) (B6)

Nmax = 1o [(1 + M)1/2 . M1/2]2 (B.7)

Este caso limite se corresponde con el de un ciclo Carnot impulsado por un colector
solar con irreversibilidades externas. Esta situacién ha sido analizada por diferentes
autores [61, 64, 113, 120].

En la Fig. B.2 hemos representado para diferentes configuraciones de planta (B,
E, IC e IT) el rendimiento global frente a la relacién de temperaturas para diferentes
valores de la relacién de presiones r, = 5, 15 y 20. El resto de los valores de los
pardmetros son: 1y = 0,84 y M = 0,29 para el colector solar [7] y los pardmetros del
cicloegy =€, =¢=0,90, 7T, =300 Ky vy=14 [5, 6, 19, 22, 33]. En la figura vemos
que el rendimiento n = n(7) es siempre parabdlico y en el caso particular de Ericsson
la forma de la pardbola es independiente del valor de r,. El intervalo de valores de 7
que da lugar a rendimientos positivos se estrecha a medida que aumenta 7,. Solamente
para valores bajos de 7, los valores numéricos de la eficiencia de la configuracién B
alcanzan el 10 %. Este comportamiento es cualitativamente similar al caso en que se

incorporen simultdneamente todas las fuentes de irreversibilidad (Fig. 5.10).
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Figura B.2: Evolucién del rendimiento maximo optimizado respecto a 7 en funcién de
la relacion de presiones, r,, cuando sélo se consideran irreversibilidades externas en la
turbina de gas. Los parametros considerados son analogos a los de la figura B.1.
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Como hemos visto en el capitulo 5, la existencia de un maximo en términos de 7
es una consecuencia de la combinacion de un ciclo Brayton con el colector solar, ya
que la curva de la eficiencia del ciclo Brayton 7, es mondtona y crece con la relacion
de temperatura [22] y por el contrario, la eficiencia del colector solar 7y decrece con 7
porque son mayores las pérdidas de calor. Por lo tanto, la eficienca total n = 1,7, tiene
forma parabdlica y admite la optimizacién respecto a 7.

En la Fig. B.2 representamos el rendimiento éptimo, nmax(7,) v la relaciéon de tem-
peratura correspondiente, T4 (r,): mientras para la configuracién de E los valores que
se obtienen son independientes de r, (Ecs. (B.6) y (B.7)), para la configuracién de
B, Nmax(7p) (Tmax(7)) es decreciente (creciente) en funcién de la relacién de presiones,
segin las Ecs. (B.3) y (B.4), respectivamente. Comparando esta figura con la Fig. 5.11
en la que se representan Nmax(rp) vV Tmax(7p) para un modelo con todas las irrever-
sibilidades, las diferencias son evidentes, pues en aquel caso ambas funciones tienen
extremos en funcion de 7,: Nmax(7,) tiene un maximo y Tmax(r,) un minimo.

Otro caso limite que permite una soluciéon analitica explicita o directa es una con-
figuracion totalmente asimétrica con infinitas turbinas y un sélo compresor (IT). El

rendimiento para la configuracién IT viene dado por la expresién:

n=mno[l—(r—1)M] (1 - h%) (B.8)
con: 1
e = log a[elL(—a(I —>€L)CL] (B.9)
El valor 6ptimo cuando se realiza una maximizacién del rendimiento es:
Mhmise = 0 [(1+ M)Y2 = (kyp M)V?)? (B.10)

y la de la relacién de temperatura 7,4, €s

Tmax = [km (1 + %)} v (B.11)

Para el caso de infinitos compresores y una turbina (IC) y bajo las mismas condiciones
de irreversibilidades externas también se pueden obtener las soluciones analiticas para

el rendimiento total y realizar la optimizacién respecto a la relaciéon de temperaturas.
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Sin embargo, las ecuaciones obtenidas son complicadas. El comportamiento de 7, 94
V Tmax Para IC e I'T también lo podemos ver en las figuras B.1 y B.2. De ellas se puede

concluir que:
a) Las curvas de eficiencia de las configuraciones IC e IT estédn siempre entre E y B.
b) El rendimiento IC es siempre mayor que el del caso IT.

c) Para cualquier valor de 7, tenemos que Nmix e > MmaxIC > MmaxIT > Mmaxp (Véase
Fig. B.2).

d) Por el contrario, para la relacién de temperatura el comportamiento es opuesto i.e.,

Tmix,E < Tméx,IC < Tmax,IT < Tméx,B-
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