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Resumen

En este trabajo se realiza un estudio termodinamico de una Central de Ciclo Combinado de tres niveles de presion
con la integracion de un campo solar para la generacion de un flujo de vapor adicional. Esta central puede operar
con o sin el campo solar. El estudio termodinamico evaliia los parametros de desempeilo tales como la potencia
generada, la eficiencia térmica, el flujo de vapor, la eficiencia exergética, el flujo de irreversibilidades, el flujo de
exergia del combustible y el flujo de exergia asociado al flujo de calor transferido por el campo solar. Los
resultados muestran que, el ciclo combinado con la operacion del campo solar genera una mayor potencia de
420.10 MW, una eficiencia térmica de 49.12% y una eficiencia exergética de 55.76 %. Sin embargo, el ciclo
combinado tiene un mejor desempefio sin el uso del campo solar, operando con una eficiencia térmica y exergética
de 49.43% y 56.33%, pero con una disminucién de la potencia total generada de 17.29 MW.

Palabras clave: ciclo combinado hibrido; analisis termodindmico; eficiencia exergética; flujo de
irreversibilidades.

Abstract

In this work, a thermodynamic study of a three-pressure-level Combined Cycle Power Plant with the integration
of a solar field for the generation of an additional steam flow is conducted. This plant can operate with or without
the solar field. The thermodynamic study evaluates performance parameters such as generated power, thermal
efficiency, steam flow, exergy efficiency, irreversibility flow, fuel exergy flow, and exergy flow associated with
the heat transfer by the solar field. The results show that the combined cycle with solar field operation generates a
higher power of 420.10 MW, a thermal efficiency of 49.12%, and an exergy efficiency of 55.76%. However, the
combined cycle performs better without the use of the solar field, operating with a thermal efficiency and exergy
efficiency of 49.43% and 56.33%, respectively, but with a decrease in total generated power of 17.29 MW.

Keywords: hybrid combined cycle; thermodynamic analysis; exergy efficiency; flow of irreversibilities.

1. Introduccién

La creciente demanda de energia eléctrica a nivel
mundial ha impulsado la busqueda de tecnologias
mas eficientes y sostenibles para la generacion de
electricidad. La tecnologia mas eficiente para la
generacion de potencia mediante combustibles
fosiles son las centrales de ciclo combinado, que se
componen de una turbina de gas y un ciclo de vapor
que estan acoplados por medio de una caldera de

recuperacion de calor. Las centrales de este tipo
alcanzan altas eficiencias térmicas, debido a la
generacion de dos cantidades de potencia a partir de
un tnico suministro de combustible. Inicialmente, en
la turbina de gas se genera una potencia eléctrica
junto con un flujo de gases de escape, que se
aprovechan en la caldera de recuperacion de calor
para generar vapor. Este flujo de vapor se expande
en la turbina de vapor y se genera una potencia
adicional. Sin embargo, para abordar los desafios



ambientales y diversificar la matriz energética, se ha
explorado la integracion de tecnologias renovables,
como la energia solar, en estos sistemas. La idea de
tener un sistema de potencia que combine a las
energias renovables y no renovables es para
aumentar la eficiencia de estas plantas, ademas de
reducir las emisiones de efecto invernadero y la
dependencia de los combustibles fosiles [1], [2].

En la literatura existen diversos estudios en donde
realizan simulaciones a centrales de ciclos
combinado con el propdsito de evaluar la factibilidad
de la integracion de la tecnologia solar. En este
sentido, las plantas de energia convencionales que
integran plantas solares de tipo cilindro-parabolicas
resultan ser altamente eficientes en la conversion de
energia solar a energia eléctrica. Benabdellah y
Ghenaiet realizaron un analisis termodinamico y
econdmico una central de ciclo combinado con una
planta solar integrada. Las condiciones del medio
ambiente fueron una temperatura y presion
atmosférica de 35°C y 0.928 bar, con una irradiancia
solar de 750 W/m?. Los resultados mostraron que la
central genera una potencia de 160 MW, de los
cuales la mitad se genera por dos turbinas de gas,
mientras que la potencia adicional se genera en el
ciclo de vapor, en donde 22 MW son generados por
el flujo de vapor generado por el campo solar. Por
otro lado, la eficiencia exergética de la planta fue de
53.29% teniendo con un costo de energia producida
de 9,75 centavos por kWh [3]. Liy col. realizaron un
analisis termodinamico a un ciclo combinado de dos
niveles de presion, en donde se analiza el
comportamiento de la central mediante la
integracion de la energia solar en los procesos de
suministro de calor en el evaporador de alta y baja
presion y, se determindé que bajo una presion de
vapor vivo dada, la central incrementd tanto la
eficiencia térmica y la eficiencia exergética global
del sistema [4]. En el caso de Settino y col., ellos
aprovecharon la energia solar en el ciclo de la turbina
de gas para precalentar el aire comprimido antes de
ingresarlo a la camara de combustion. Los resultados
mostraron que, la eficiencia térmica del sistema
global alcanzé un 69.5%, con un ahorro anual de
combustible del 7.7% [5]. Rovira y col. realizaron
una propuesta de integrar un campo solar de
colectores cilindro parabdlicos en la seccion del
evaporador de alta presion de la caldera de
recuperacion de calor, de un ciclo combinado de dos
niveles de presién y compararon algunos parametros
de desempefio como lo es, la potencia generada por
el ciclo, la eficiencia térmica y el tamafio de los
intercambiadores de calor. Los resultados mostraron
que la generacion de potencia se incrementd en 5
MW con la integracion de la energia solar, sin
embargo, la eficiencia térmica del ciclo combinado
tuvo un decremento del 1.2%. Asi mismo, también
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se mostrd que, el tamafio de los intercambiadores de
la seccion de alta presion debia ser mas grandes
debido al flujo de vapor adicional generado por la
energia solar [6].

En México, la transicion energética hacia un menor
uso de los combustibles fosiles y una mayor
integracion del uso de tecnologias renovables para la
generacion de energia es una realidad. En este
sentido, este trabajo realiza un estudio
termodindmico a la central de ciclo combinado
(CCC) Agua Prieta II, ubicada en el estado de
Sonora, México, que actualmente se encuentra en
operacion. La configuracion de la CCC se describe
en la seccion 1.1. El estudio termodindmico se basa
en evaluar el desempefio mediante los parametros de
la eficiencia térmica, flujo de vapor, flujo de
combustible, la eficiencia exergética, flujo de
irreversibilidades, para diferentes condiciones de
temperatura del medio ambiente y con y sin el campo
solar.

1.1. Caso de estudio

En la Figura 1 se muestra la central de ciclo
combinado Agua Prieta II. La central de potencia
estd compuesta por dos turbinas de gas, cada una
acoplada a una caldera de recuperacion de calor de
tres niveles de presion, un ciclo de vapor y un campo
solar. El campo solar esta instalado en una extension
de 4rea de 72,000 m2. El flujo de aire que aspira el
compresor se comprime hasta la presion requerida
por la camara de combustiéon. A continuacion, el
flujo de aire se inyecta a la camara de combustion y
se mezcla con una cantidad de flujo de combustible,
produciéndose de esta manera la combustion, que
tiene como resultado gases de combustion a una alta
temperatura. Entonces, este flujo de gases de
combustion se expande en la turbina de gas
generando una potencia mecéanica que alimenta por
un lado al compresor, asi como la potencia mecanica
que se transmite hacia un generador eléctrico para
generar una potencia eléctrica. Finalmente, los gases
de escape de la turbina de gas se aprovechan
mediante la caldera de recuperacion de calor para
generar un flujo de vapor que se utiliza para la
generacion de potencia adicional en el ciclo de
vapor.

El flujo de vapor se genera a partir del calor que
transfieren los gases de escape a la corriente de vapor
en las secciones de alta, intermedia y baja presion en
los intercambiadores de calor de la caldera de
recuperacion de calor. El flujo de agua total que sale
del condensador se bombea a la presion intermedia,
se precalienta en el ECBP y se manda al domo. En
este equipo, el flujo de agua se divide para las
secciones de alta, media y baja presion. La
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extraccion del flujo de vapor de alta presion se
bombea a la presion de vapor vivo. Parte del flujo de
agua que sale de la bomba es enviada hacia el campo
solar, en donde, a partir del suministro de calor de
los colectores parabolicos se genera vapor saturado
seco. Por otro lado, el flujo de agua restante se
precalienta en el ECAP3, ECAP2 y ECAPI1 hasta
alcanzar la temperatura de saturacion. A
continuacion, el flujo de agua cambia de fase en el
EVAP. Parte del flujo de vapor se extrae del domo
de alta presion y se mezcla con el flujo de vapor que
proviene del campo solar. Finalmente, el flujo de
vapor se sobrecalienta en las tres secciones del
sobrecalentador, SCAP3, SCAP2 y SCAPI, y es
dirigido hacia la turbina de alta presion, en donde se
expande hasta la presion de recalentamiento
generando una potencia mecénica. Después, el flujo
de alta presion se mezcla con el flujo de presion
intermedia que proviene del SCPI en la cAmara de
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mezclado y se recalienta hasta alcanzar nuevamente
la temperatura de vapor vivo (REC2 y REC1), para
después expandirse en la turbina de presion
intermedia. El flujo de vapor que sale de esta seccion
de la turbina se mezcla con el flujo de vapor de baja
presion del SCBP en la camara de mezclado.
Entonces, el flujo total se expande en la turbina de
baja presion hasta la presion de condensacion. La
potencia mecanica generada por las tres secciones de
la turbina de vapor acciona al generador eléctrico y
de esta manera se genera la potencia eléctrica
adicional de la central de ciclo combinado.
Finalmente, el flujo de vapor total que sale de la
turbina de baja presion se hace pasar a través del
condensador en donde se convierte en liquido
saturado, el cual se bombea para iniciar el ciclo
nuevamente.
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Figura 1. Planta de ciclo combinado hibrido Agua Prieta II.

2. Metodologia

La metodologia propuesta para este trabajo consiste en
un analisis energético y exergético a la central de ciclo
combinado Agua Prieta I1. En esta seccion se muestran

las expresiones que sirven para determinar los
parametros de desempefo del ciclo de turbina de gas,
ciclo de vapor y del ciclo combinado, bajo ciertas
consideraciones que se tomaron para realizar dicho
analisis.



2.1. Consideraciones

El analisis termodinamico que se realiza en este trabajo
se lleva a cabo bajo las siguientes consideraciones:

e Elciclo de turbina de gas, ciclo de vapor y ciclo
combinado operan en estado estable.

e FEl combustible utilizado en la camara de
combustion es gas natural cuya composicion es de
88% CHa, 8% CyHg y 4% C3Hs con un PCI de
49,757 kJ/kgcom.

e El aire y los gases de combustién se consideran
como gases perfectos.

e Los componentes del
consideran adiabaticos.

e Los cambios de la energia cinética y potencial son
despreciables.

ciclo combinado se

2.2. Analisis Energético

En la Figura 2 se muestra el diagrama temperatura
entropia del ciclo de la turbina de gas, en donde se
ilustran los principales procesos; proceso de
compresion (g; — g2) que se da en el compresor en
donde la presion del flujo de aire se eleva desde la
presion atmosférica hasta la presion requerida por la
camara de combustion. Después, el calor suministrado
al aire (g2 — g3) hasta alcanzar la temperatura de entrada
a la turbina, mediante la combustion en la camara de
combustion, y finalmente, la expansion de los gases de
combustion en la turbina de gas (g3 — g4) que tienen
como producto el trabajo suministrado al compresor y
el trabajo motor generado por el ciclo de la turbina de
gas. El flujo de calor que rechaza la turbina de gas se
aprovecha mediante el intercambio de calor en la
caldera de recuperacion de calor de tres niveles de

presion (g4 — g1s)-

83

Temperatura

Entropia

Figura 2. Diagrama temperatura entropia de la turbina de
gas.

En la Tabla 1 se presentan las propiedades de presion y
temperatura de los estados del ciclo de turbina de gas.
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Tabla 1. Estados termodinamicos del ciclo de turbina de gas.

Estado P (bar) T (°C)
gl Pgi = Patm Ter = Tamb
1 X,
g2 Po=Pumc  T,=T,|1+—(z% 1)
Msic
a3 Pg3 =Py T¢3 = Dato
1"
g4 Pgs= Patm T& :Tgl {l_ﬂszm [l_j :|
e

El flujo de aire suministrado a la turbina de gas para
generar una potencia dada es

/4

Vi’la — m, TG - (1)
C B 1 &
(1 + rca)%ynﬂm (1 - ”j
cp Tgl P ¢
’ 1
e 22 |
Nsic ( ‘ )

El flujo de calor suministrado en la camara de
combustion es

C Xa _1
Qoumee =€, Ty {(Hrca) — y—l—(ﬂc H 2)

Ch, Nsic

El flujo de combustible suministrado a la camara de
combustion se determina de la siguiente manera

hy m(l qsum
mmm PCI (3)
La eficiencia térmica del ciclo de turbina de gas se
determina mediante la relacion de la potencia dada por
el ciclo y el flujo de calor suministrado

oo 0
En la Figura 3 se muestra el diagrama de Mollier de las
expansiones de la turbina de vapor de alta, intermedia
y baja presion. Se muestra que en la turbina de alta
presion se genera la menor potencia, debido al cambio
de entalpia (hv; — hy2).

M6

Entalpia

Entropia

Figura 3. Diagrama entalpia entropia de las expansiones de
la turbina de vapor.
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Mientras que, la expansion en la turbina de presion
intermedia muestra un incremento en el cambio de
entalpia (4,5 — hvs), asi como en la cantidad del flujo de
vapor, ya que se tiene la mezcla del flujo de vapor de
alta presion y presion intermedia. Finalmente, en la
turbina de baja presion es donde se genera la mayor
potencia, debido a que es en esta seccion es donde el
flujo de vapor total se expande, y también se tiene el
mayor cambio de entalpia (s,5 — hys).

A continuacion, se presenta el balance de energia que
se realiza en cada intercambiador de calor de la caldera
de recuperacion de calor para determinar las
temperaturas intermedias de los gases de escape y los
flujos de vapor de alta, media y baja presion. Para el
caso de la seccion de alta presion se tiene lo siguiente

SCAP\+RECl:sivc, AT, =i, (Ah,  +Ah, )

+ iy A, ©

SCAP2:1iv,c, AT, =it A, (6)
SCAP3:1ic, AT, =it M, | 7
EVAP i, AT, = (1, =t )AR, - (8)

ECAPL:mc, AT, = (it — it )Ahw 9)

ECAP2: Ihgcpg AT:&’n—lz = (mAP - mCS )Ah"zz—zz (10)
ECAP3 e, AT, = (it —tites ) A, an

Seccién de presion intermedia

REC2:mc, AT, =(ii,, +1, )Ah,  (12)
SCP] : mgcpg AT;’ 0 = mP/Athfn (13)

10-11

EVPL:tc, AT, =i, Ah, (14)
ECPI:mgc, AT, =t Ah, (15)
Seccién de baja presion
SCBP:mc, AT, —=n,Ah, (16)
EVBP:mc, AT, =1in,Ah, (17)
ECBP:mc, AT, =y Ah, (18)

La diferencia de temperaturas de Pinch Point de los
evaporadores de alta, media y baja presion
corresponden a las siguientes expresiones

A];RU’ = 7?39 - T;HI@PVI ( 1 9)
ATPP,,, = Tgl4 - Tmt@Pm (20)
AZ;’PB,, = Tgn - Yjvar@a,z (21)

Asi mismo, el flujo de vapor generado por el calor
suministrado en el campo solar se determina de la
siguiente manera

Qsltm,CS = Qsolarﬂsolar (22)
en donde

Q\'{)/ur = G A 77{117t (23)
Y la irradiancia solar G

G =Gy | 1+0.034c0s| 222 | |(cos0,)  (24)
365

En donde la irradiancia constante solar, Gcs, es de 1367

W/m?. Entonces, el flujo de vapor que se genera a partir

del campo solar es

QS!{”Z.
Mes = —me (25)

Va1-26
La potencia total generada en la turbina de vapor es
Wy =Wisp +Wpy +Wigp (26)
La generacion de potencia en la turbina de alta presion
se determina de la siguiente manera

Wew = mAPAth 27)
Mientras que, la potencia de la turbina de baja presion
We = (mAP + iy, )Ahvifé (28)

Y la potencia correspondiente a la turbina de baja
presion

Weap = (mAP + g + mBP)AhVHz (29)
La potencia total suministrada en las bombas se
expresa como

Wy =Wy + Wy, + W, (30)
Entonces, la potencia suministrada a la bomba de baja,
media y alta presion se expresa de la siguiente manera

Wy = (1t + ity +1ig, ) Ah, (31)
WBZ = mAPAhv:[Hg (32)
Wy =t Ah, (33)

Entonces, la potencia motor generada por el ciclo de
vapor corresponde a la diferencia entre la potencia total
de expansion y la potencia total suministrada en las
bombas

Wm,CV =Wy, =Wy (34)
El flujo de calor suministrado al ciclo de vapor por
parte de los gases de escape en la caldera de
recuperacion de calor y el campo solar es

qum,CV = g4 g19 + qum,CS (35)

La eficiencia térmica del ciclo de vapor es la relacion
entre la potencia motor generada por el ciclo y el flujo
de calor total cedido por los gases de escape en la
caldera de recuperacion de calor y el flujo de calor
suministrado por el campo solar

m,CV

QVum,CV

Por lo tanto, la potencia total generada por la central de
ciclo combinado Agua Prieta II es la suma de la
potencia generada por ambas turbinas de gas y la
potencia generada por el ciclo de vapor

(36)

MTier =



U4 cC = Wm,TG + VVm,CV (37)

m
Entonces, la eficiencia térmica global de la central de
ciclo combinado es la relacion de la potencial total
generada y el flujo de calor total suministrado en ambas
camaras de combustion de las turbinas de gas y el flujo
de calor suministrado por el campo solar
W o
Micc = —— (38)
0 + Qs

sum,cc

2.3. Analisis Exergético

En la Figura 4 se muestra el diagrama exergia entalpia
del ciclo de turbina de gas. La exergia del fluido de
trabajo se incrementa por el proceso de compresion y
el suministro de calor en la camara de combustion,
teniendo la mayor exergia del ciclo a las condiciones
de entrada de la turbina de gas. Debido a la expansion
de los gases en este equipo, la exergia disminuye hasta
una condicion menor que la exergia del aire a la salida
de la compresion. Posterior a esta condicion, la exergia
y entalpia de los gases de escape tiende a disminuir
debido al calor transferido a la corriente de vapor en la
caldera de recuperacion de calor.

Exergia

Entalpia

Figura 4. Diagrama Exergia entalpia de la turbina de gas.

En la Figura 5 se muestra el diagrama exergia entalpia
del ciclo de vapor. La condicion del vapor a la entrada
de la turbina de alta presion presenta la mayor exergia
del ciclo, mientras que, el flujo de vapor de alta y
presion intermedia se recalienta hasta la temperatura de
vapor vivo, teniendo las condiciones a la entrada de la
turbina de presion intermedia como las de mayor
entalpia. En la expansion de la turbina de presion
intermedia y de baja presion se aprovecha la
disponibilidad de la energia del vapor, es por ello que,
el flujo de vapor total al final de la expansion de la
turbina de baja presion presenta una casi nula exergia.
Por lo tanto, el flujo de vapor total al no tener una
disponibilidad se condensa hasta obtener liquido
saturado. Esta condicion del flujo de agua muestra la
minima exergia y entalpia del ciclo de vapor.
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Exergia
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Figura 5. Diagrama Exergia entalpia de la CCC Agua
Prieta II.

La generacion de entropia basado en la Segunda Ley
de la Termodinamica para sistemas abiertos es

Sgen = Z msafssal _Z mentsent - 7

Se presentan las expresiones que describen la
generacion de entropia de los equipos de la central de
ciclo combinado Agua Prieta II.

(39)

La generacion de entropia de los equipos que
conforman a la turbina de gas se determina mediante
las siguientes expresiones

S =11, AS, (40)

gene

- . . T,
Sy, =1, [ (14 7ca)As, |-, PCI - @

gen,,. com
fa
Sge"TG = mgL'ASgAfz (42)
La generacion de entropia en los intercambiadores de
calor de la caldera de recuperacion de calor, de acuerdo
con el nivel de presion

Seccion de alta presion

+m P,Asm

congp = M AS,  F1LAS, (44)

e = WA LA, (45)

S qengr = Mg DSg, T+ (mAP —Migg )AS Vas_ag (46)

S, =MAS, (i, —titeg)As, - (47)

Seame, =T AS, (1, =it ) AR, (48)

oo = MBS, + (71 4p — titgs )ASVZHI (49)

La seccion de presion intermedia

St = 1A, (i 4ty )As, - (50)
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genge ’thSg“ o +mP1Asle - (51)
g mgASgM i +mPIAsv|7 o (52)
wonn = MeDSq,, S, (53)
La seccion de baja presion

gengesy ”’.”gASg13 - +mBPAsv13 " (54)
Seony = A, HiitgAs, (55)
engcsr mg Asgmm + mT Asv] 1-10 (56)

Generacion de entropia en el ciclo de vapor
Sgenm, = mAPAsz . (57)
gongy (mAP + 1y, ) ASV(, s (58)
genmp (mAP + 1y + 1y, ) ASVH (59
gencoy (mAP + Mitpy + Mgy ) ASVM - @ (60)

COND

geng (mAP + ity + gy ) Asvw ) (61)
S =S, (62)
Sgenm = mPIAsz “ (63)

Del Teorema de Gouy Stodola se determina el flujo de
irreversibilidades generadas en cada componente del
ciclo combinado

I=T1,S,, (64)
La eficiencia exergética del ciclo de turbina de gas se
determina mediante la relacion entre el flujo de exergia
asociada a la potencia motor generada y el flujo de
exergia del combustible

Eu./mfﬁ
nexer,TG = Ewm (65)
Por otro lado, la eficiencia exergética del ciclo de vapor
también relaciona la potencia motor generada por este
ciclo entre la suma de la exergia asociada al calor
transferido por los gases de escape y el calor

suministrado por el campo solar

W,

E m.cv
Nevercv == 5 (66)
Epyqs +E7C

Finalmente, la eficiencia exergética de la central de
ciclo combinado Agua Prieta II
B/ mee
Nevercc = 5 (67
E,, +E7"<

en donde, el flujo de exergia del combustible y el flujo
de exergia asociado al calor transferido por el campo
solar son

ﬂ

Emm = m('am P CI 1_ -
T,

. (68)
EQW".(S = rh.:i\' '.mm,CS (1 __0]

T

sol
en donde la temperatura de la superficie del sol, Ty, €s
de 5800K [7].

2.4. Condiciones de operacion
En la Tabla 2 y Tabla 3 se presentan las condiciones

de operacion del ciclo de turbina de gas, la caldera de
recuperacion de calor y el ciclo de vapor.

Tabla 2. Condiciones de operacion de la TG.

Turbina de Gas
e, (<) 16
Tgs3, (°C) 1250
nsita, (<) 0.90
nsic, (-) 0.88
Wa,cc, (MW) 130

Tabla 3. Condiciones de operacion de la CRC y del CV.

CRC CV
ATrpar, (°C) 85 | T, °C) 5694
ATpppr, (°C) 60 | Py, (bar) 128
ATeppsp, (°C) 40 | Trec, (°C) 569.4

P, rec, (bar) 28
Psp, (bar) 6
nsiv, (-) 0.90
7s1B, (-) 0.80

Por otro lado, en la Tabla 4 se presentan las
condiciones de operacion del campo solar. La variacion
de la temperatura ambiente se realizO para cuatro
diferentes condiciones anuales, teniendo en cuenta
también la variacidn de la irradiancia solar, teniendo en
este caso la mayor irradiancia para la mayor
temperatura ambiente. Asi mismo se muestran el area
de captacion solar, la eficiencia Optica y la eficiencia
del campo solar.

Tabla 4. Condiciones de operacion del Campo Solar.

Condiciones Ambiente Campo Solar
(TC;’ (W/sz) A, (m?) 74,000
16 992.96 Top, (-) 0.70
25 1268.88 Hsolar, (-) 0.60
35 1301.93
19 1033.61

3. Resultados

En la Figura 6 se muestra el perfil de temperaturas de
la caldera de recuperacion de calor, teniendo en cuenta
los escenarios con y sin la integracion del campo solar.
La seccion de alta presion presenta el mayor porcentaje
de calor suministrado. El mayor porcentaje con 46.15%
se presenta cuando el ciclo combinado opera sin el



campo solar, mientras que, con la integracion de este
sistema la seccion de alta presion muestra una
disminucion al 42.15%, debido a que, la extraccion del
flujo de vapor se hace antes de ingresar al ECAP3 y se
inyecta hasta la entrada del SCAP3, lo que significa
que el flujo de vapor que proviene del campo solar
unicamente se sobrecalienta en la caldera de
recuperacion de calor. En el caso de la seccion de
presion intermedia el porcentaje de calor suministrado
resulta ser casi el mismo con el 27.19% y 26.54% con
y sin campo solar, respectivamente. Este incremento de
0.65% se debe al recalentamiento que se tiene del flujo
de vapor del campo solar en el RECl + REC2.
Finalmente, en la seccion de baja presion también se
presenta un aumento del calor suministrado con el
campo solar, al pasar del 28.20% al 31.36% teniendo
al ECBP como el equipo que contribuye en mayor
porcentaje con el 16.20%, ya que, es en este equipo en
donde se precalienta en su totalidad el flujo de vapor
del ciclo.
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Figura 6. Perfil de Temperaturas de la caldera de
recuperacion de calor con y sin campo solar.

En la Figura 7 se muestra la potencia motor generada
por el ciclo de vapor. Mediante el uso del campo solar
se presenta un incremento de la potencia generada de
poco mas de 14 MW para las menores temperaturas
ambiente y 17 MW para las mayores temperaturas
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ambiente debido a que se tienen en estos escenarios las
mayores irradiancias solares, y por tanto, se generan
mayores cantidades de flujo de vapor que pasa de 16
kg./s a 20 kg./s, respectivamente.
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Figura 7. Potencia motor generada por el ciclo de vapor.

En la Figura 8 se muestra que la CCC de Agua Prieta
II muestra generaciones de potencia de 407.4, 405.2,
402.8 y 406.6 MW sin el uso del campo solar para las
diferentes temperaturas del medio ambiente. Mientras
que con la integracion del campo solar existe la adicion
de la generacion de potencia registrada en el andlisis de
la Figura 7. Esto representa que a pesar de operar a las
mayores temperaturas ambiente la central de potencia
genera mayores cantidades de potencia.

475 4
‘:‘ Con Campo Solar - Sin Campo Solar

425 4 — — — —

375 4

325 A

275 4

Wice (MW)

225 4

175 A

125 T T T

16 25 o 35 19
Tamy (°C)

Figura 8. Potencia motor de la CCC Agua Prieta I1.

En la Figura 9 se muestra la eficiencia térmica del ciclo
de vapor. Se muestra que el ciclo de vapor opera con
una mayor eficiencia térmica sin el uso del campo
solar, mientras que, a pesar con la adicion de la
potencia generada por el campo solar, el ciclo de vapor
aumenta la cantidad del flujo de calor rechazado en el
condensador y por ende, la eficiencia refleja un
decremento de 0.57, 0.61, 0.51 y 0.56%, para las
diferentes temperaturas del medio ambiente,
respectivamente.
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Figura 9. Eficiencia térmica del ciclo de vapor.

En la Figura 10se muestra la eficiencia térmica de la
CCC Agua Prieta II. En este caso se muestra que la
central de potencia opera a una mayor eficiencia sin el
uso del campo solar. Sin embargo, la diferencia que
existe bajo estos dos escenarios es menor al 0.2%. Por
lo tanto, a pesar de que la central opere con el uso del
campo solar con una menor eficiencia, es mejor debido
a la contribucion de la generacion de potencia en los
escenarios con las mayores temperaturas ambiente.
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Figura 10. Eficiencia térmica de la CCC Agua Prieta II.

En la Figura 11 se muestra el flujo de irreversibilidades
y el flujo de exergia del combustible suministrado en la
camara de combustion del ciclo de turbina de gas, asi
como el flujo de exergia asociado al calor transferido
por el campo solar, cuando la CCC opera de este modo.
El flujo total de exergia suministrado a la CCC cuando
opera con el campo solar presenta valores entre 730 y
750 MW y un flujo de irreversibilidades entre los 310
y 333 MW. Esto representa un aumento del flujo de
exergia de entre 30 y 40 MW pero una disminucion del
flujo de irreversibilidades total de entre 15 y 22 MW
cuando la CCC opera sin el campo solar.
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Figura 11. Flujo de irreversibilidades y Exergia en la CCC
Agua Prieta II.

En la Figura 12 se muestra la eficiencia exergética de
cada ciclo termodinamico cuando la central de potencia
opera con el campo solar. La eficiencia exergética del
ciclo de turbina de gas muestra un comportamiento casi
constante debido a que presenta la mayor eficiencia de
32.76% para la temperatura ambiente de 16°C,
mientras que la menor eficiencia exergética de 31.90%
se tiene a la mayor temperatura ambiente de 35°C. Por
otra parte, la mayor eficiencia exergética se tiene con
el ciclo de vapor teniendo la mayor y menor eficiencia
a las mismas condiciones de temperatura ambiente que
el ciclo de turbina de gas. Mientras que, la eficiencia
exergética de la CCC muestra valores que se
encuentran por debajo de los reportados por el ciclo de
vapor, que se encuentran entre el 57.62% y el 56.70%.
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Figura 12. Eficiencia exergética con campo solar.

4. Conclusiones

El anélisis termodinamico que se realiza a la Central de
Ciclo Combinado Agua Prieta II con la integracion de
un Campo Solar permite visualizar la factibilidad del
uso de este tipo de tecnologia mediante los resultados
obtenidos de los parametros energéticos y exergéticos.
De esta manera se mostré que la integracion del campo
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solar para la generacion del flujo de vapor en el ciclo
de vapor aument6 la generacion de energia de la central
de potencia, sin embargo, la eficiencia térmica con la
que opera tiende a disminuir en comparacion con la
operacion de la misma central sin el uso de esta fuente
de energia renovable. De manera similar, los resultados
obtenidos de la eficiencia exergética muestran que
también es ligeramente superior sin el campo solar.
Esto indica que, si bien el uso del campo solar
contribuye a la generacion de potencia adicional, puede
reducir ligeramente la eficiencia general de la planta.
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