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RESUMEN

Las plantas basadas en la concentracion de energia solar (CSP) estan experimentando un gran
desarrollo. Espafia y Estados Unidos son paises lideres en este tipo de tecnologias, con una potencia
instalada en Espafia en 2015 de 2362 MW, frente a los 4500 MW a nivel mundial. En las centrales
térmicas es necesario disipar el calor a un foco frio. Habitualmente este proceso se lleva a cabo
mediante una corriente de agua o aire. Empleando agua se obtiene una temperatura de condensacion
menor, por lo que a igualdad de condiciones de operacion se obtiene un mayor rendimiento. En este
sentido, la influencia por cada grado Celsius en la potencia generada es de 0,5 a un 1%. Este tipo de
sistemas de refrigeracion requiere de una gran cantidad de agua, del orden de 2,274 a 3,411 m’/h por
MW. Sin embargo la ubicacion idonea para la instalacion de las plantas de CSP a menudo cuenta con
una importante escasez de agua y fuertes restricciones para su uso. En cuanto a la condensacion por
aire, la principal ventaja es que no requiere de agua de aporte. No obstante, ocupa una mayor area de
intercambio y tiene un mayor consumo energético en los ventiladores. Con el fin de encontrar una
situacion de compromiso, se plantea el uso del pre-enfriamiento evaporativo como una posible
solucion para la mejora del rendimiento de las plantas termosolares, puesto que reduce la temperatura
de entrada del aire al condensador seco mejorando su rendimiento térmico. La reduccion del consumo
de agua en las centrales termosolares es uno de los objetivos englobados dentro del marco europeo del
Horizonte 2020 y del que han surgido proyectos como el de WASCOP. El objetivo de este trabajo es
evaluar una planta termosolar de captadores cilindro-parabolicos, modelizada a través de datos
experimentales en el software de calculo de EES, utilizando tres disefios de condensador (torre de
refrigeracion, aerocondensador y aerocondensador con pre-enfriamiento adiabatico) en términos de
produccion de energia y gasto de agua.
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1. Introduccion

La eleccion del sistema de enfriamiento en una planta de potencia de concentracion termosolar (CSP)
es un aspecto importante. Estas centrales tienen un disefio similar a las convencionales, haciendo uso
de forma habitual de sistemas de enfriamiento himedo para condensar el vapor de la turbina. En este
sentido destaca el enfriamiento con torre de refrigeracion, el cual disipa el calor cedido a través del
condensador mediante un circuito de recirculacion de agua. Esta se distribuye en la torre sobre un
relleno poroso mientras circula una corriente de aire a contracorriente. El contacto del aire con el agua
caliente forma una pelicula de aire humedo alrededor de cada gota, evaporando una parte del agua de
la gota extrayendo calor y enfriando el resto. El aire hiimedo contintia su paso hasta salir de la torre de
refrigeracion. En ocasiones esta corriente de aire de salida con alta temperatura y humedad relativa al
mezclarse con el aire ambiente forma un penacho visible (el cual puede tener cierto impacto visual y
afectar al rendimiento de los captadores solares). Dado que una parte del agua se evapora, este método
de enfriamiento requiere una constante fuente de agua de aporte del orden de 2,3 a 3,4 m*’MWh [1].

Sin embargo, ha de tenerse en cuenta que las zonas geograficas donde las plantas de CSP son mas
productivas suelen ser lugares con escasez de agua. En este sentido, el marco europeo del Horizonte
2020 contempla la disminucion del consumo de agua con proyectos como ¢l de WASCOP [2]. Como
alternativa a los sistemas hiimedos se encuentran los sistemas de enfriamiento seco. Estos limitan el
consumo a la renovacion de la pérdida de vapor en el ciclo y al mantenimiento de los captadores. No
obstante, dicho ahorro conlleva una reduccion del rendimiento al aumentar la demanda de potencia
auxiliar (requieren un mayor consumo eléctrico por ventilacion que los sistemas himedos) y aumenta
los costes de inversion (en torno al 5 — 10% por unidad de energia [3]). Existen estudios innovadores
para la disipacion de calor seca, como los trabajos de Ghorbani et al. [4], en los que se combind una
torre de refrigeracion con el concepto de chimenea solar, obteniendo incrementos en la eficiencia
térmica de la planta de un 0,538% y O’Donovan et al. [5] en el que se modelizd y disefid un
aerocondensador seco modular para la mejora del comportamiento en las plantas de CSP.

En cuanto a estudios comparativos, Palenzuela et al. [6] evaluo las tecnologias de enfriamiento
himedo (sistemas de evaporacion y refrigeracion directa) y seco para diferentes configuraciones de
una planta de CSP en el area del Mediterraneo y en el Golfo de Arabia. Los resultados mostraron que
los sistemas evaporativos son mas econdmicos en términos de produccion de electricidad pero con un
mayor coste de agua. Blanco-Marigorta et al. [7] realiz6 un analisis exergético comparando una torre
de refrigeracion y un aerocondensador en una central termosolar de 50 MW, concluyendo que el
sistema seco no era viable a bajas presiones de condensacion.

Los dispositivos hibridos pueden ser una alternativa para disminuir el gasto de agua y no penalizar el
consumo energético, logrando una generacion cercana al 100% incluso con una temperatura ambiente
elevada. En la literatura se hace referencia al sistema seco y humedo conectado en paralelo. Esta
configuracion (de elevado coste inicial) puede estar enfocada al ahorro de agua en periodos calurosos
o a eliminar el penacho de las torres de refrigeracion. Barigozzi et al. [8] simuld un sistema de
enfriamiento hibrido para la condensacion del vapor en una planta de cogeneracion en Brescia (Italia).
Los resultados mostraron una reduccion del coste de operacion del sistema seco enfriando la mayor
parte del vapor con el himedo. Richter and Dersch [3] llevaron a cabo varios estudios combinando
sistemas de enfriamiento humedos y secos. Concluyeron que el uso de sistemas hibridos reduce la
penalizacion del coste de la energia con respecto a los sistemas secos, ademas de conseguir un ahorro
aproximado de un 80% en el agua requerida en comparacion con una planta refrigerada solo por agua.

En la revision bibliografica no se ha encontrado ningtin estudio de un sistema hibrido como un tnico
elemento de condensacion asociado a una CSP, compuesto por un aerocondensador con un pre-
enfriamiento adiabatico. El objetivo de este trabajo es contribuir a la mejora de la eficiencia energética
en las centrales termosolares, evaluando tres disefios de condensador (torre de refrigeracion,
aerocondensador y aerocondensador con pre-enfriamiento adiabatico). Para ello se ha modelizado el
ciclo de potencia de la planta Andasol.1, que utiliza captadores cilindro-parabolicos y posee una
potencia nominal neta de 50 MWe. La influencia de cada sistema de condensacion se ha llevado a
cabo a través de un estudio comparativo entre la produccion de energia y el gasto de agua.
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2. Metodologia

2.1. Descripcion de la planta

La central termosolar Andasol-1 cuenta con una capacidad nominal de 50 MWe, producidos en un ciclo
Rankine conectado a un campo solar de colectores cilindrico-parabdlicos (figura 1). El vapor se
produce con un par de economizadores, generadores de vapor, sobrecalentadores y recalentadores
conectados en paralelo, estos ultimos localizados a la salida de la primera etapa de la turbina (por
simplicidad en el esquema solo se muestra un componente). El vapor se expande en 2 etapas mas para
la produccion de potencia, realizandose un total de seis extracciones para alimentar 5 intercambiadores
cerrados (I.C.) y un desgasificador (I.A.). El vapor restante es condensado y bombeado a los
intercambiadores, en los que aumenta su temperatura hasta completar el ciclo en el economizador.

64
e
60| — =
| 65 1
Campo 61 Q‘;Jb
solar |[SIPQETH 121

1R Gen. de
|62 vapor
" 120

+ |
U

Figura 1: Esquema del ciclo de la planta Andasol-1 de 50 MW.

2.2. Modelizacion del ciclo

La simulacion se ha realizado con el software de calculo Engineering Equation Solver (EES), el cual
permite calcular las propiedades termodinamicas de diferentes fluidos. Existen dos vias para realizar la
comparativa de los diferentes sistemas de condensacion: estableciendo la potencia generada o fijando
el calor de entrada al ciclo. En el primer caso se modifica las dimensiones del campo solar para
compensar la influencia de los sistemas de condensacion, mientras que en el segundo la capacidad de
generacion varia. Puesto que este trabajo evalia una central existente se ha utilizado la segunda via.

En el calculo del ciclo se han utilizado los datos experimentales del trabajo de Blanco-Marigorta [7]:
Temperatura de entrada a la primera y segunda etapa de la turbina (373 y 373,4°C) y las temperaturas
a la salida del economizador y del generador de vapor (309 y 313°C). La presion de salida de la
primera etapa de turbina y la presion de condensacion (18,5 y 0,063 bar), asi como la presion de cada
una de las seis extracciones (33,48, 13,99, 6,18, 3,04, 1,17 y 0,37 bar) y las presiones de salida de las
bombas de alta y de baja (103 y 8,38 bar). Por tltimo se ha utilizado un gasto total de 60,08 kg/s. Con
dichos valores se ha validado el ciclo Rankine tipo. Posteriormente, la planta ha sido modificada para
evaluar el efecto del sistema de condensacion (torre de refrigeracion, aerocondensador y
acrocondensador con pre-enfriamiento adiabatico) en la generacion de potencia y el gasto de agua.

Las consideraciones para llevar a cabo la tarea de modelizacion son: La generacion de vapor cuenta
con unas pérdidas de carga de 0,8 bar en el economizador, 0,2 bar en el evaporador, 1 bar en el
sobrecalentador y 2 bares en el recalentador. En lo que respecta a las etapas de la turbina, éstas poseen,
de la etapa 1 a la 3, un rendimiento isoentropico de 0,852, 0,9 y 0,852 respectivamente. El rendimiento
del generador de la turbina es de un 0,97. Las bombas también tienen asociadas un rendimiento
isoentropico, siendo de 0,81 para la de alta presion y 0,73 para la de baja. El desgasificador produce
una pérdida de carga de 1,9 bares. Los intercambiadores de calor tienen una pérdida de carga en el
lado de las extracciones de vapor de 0,1 bar, mientras que para en el lado del agua de alimentacion
existe una pérdida de 0,5 bares para los intercambiadores de alta y 0,1 bar para los de baja.
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Los intercambiadores se han disefiado con el parametro TTD y DCA [9]. El término TTD (Terminal
Temperature Difference) se define como la diferencia de la temperatura de saturacion a la presion a la
que se realiza la extraccion en la turbina y la temperatura del agua de salida del intercambiador,

TTD = Tv,sat(P) - Tw,ointer (1)

siendo de 4°C para el de alta y 5°C para el de baja. En cuanto al DCA (Drain Cooler Approach), se ha
tomado un valor de 5°C en ambos casos, calculandose como la diferencia entre la temperatura del
vapor condensado de salida menos la temperatura del agua de entrada del intercambiador,

DCA =Ty cona — Tw,iinter 2
Para el calculo del rendimiento global de la planta es necesario describir previamente la potencia neta Wrero),
Wneto = Wbruto - Waux,ref 3)
W,
Nplanta = e 4)

Qcampo solar

Donde Wy, se define como la potencia generada menos el consumo de las bombas del ciclo Rankine
(Wosbina - Whombas)s ¥ Wauxrer cOmo el consumo de los elementos del sistema de refrigeracion. Este
ultimo ha sido estimado en base al estudio comparativo de los sistemas de refrigeracion de agua [10],
donde se establece un EER promedio (potencia térmica disipada entre potencia eléctrica consumida)
de 96,7 kWt/kWe para torres de refrigeracion, 52,7 kWt/kWe para el sistema hibrido y 19,5 kWt/kWe
para el aerocondensador seco. Del mismo modo, se ha determinado la superficie requerida por estos
sistemas en funcion del calor disipado, siendo de 10,7, 34,6 y 78,3 m? /MWt respectivamente.

La planta ha sido ubicada en un clima mediterranco, tomando como datos ambientales de disefio la
temperatura seca y la temperatura humeda coincidente en el mismo instante con un percentil del 1%,
conforme a lo especificado por la Guia Técnica de condiciones climaticas exteriores de proyecto [11].
La temperatura ambiente tomada es de 31,2°C, mientras que la de bulbo himedo es de 22,8°C.

2.3. Torre de refrigeracion

La inclusion de la torre en el ciclo se modela a través del ITD (Initial Temperature Difference), segiin
el procedimiento establecido en el Electric Power Research Institute (EPRI) [1] y que consiste en el
calculo de la diferencia entre la temperatura de condensacion y la temperatura de bulbo humedo,

ITD =Teong — Twp = (Tw,i - Tw,o? + (chond - Tw,i') + (Tw,o - wa') 4)
Ra'ngo TTD Aproiimacién

Para la torre de refrigeracion se ha considerado un ITD de 11,5°C, un Rango de 5°C y un TTD de 3°C,
tomando como referencia valores tipicos de funcionamiento. Una vez disefiada, la presion de
condensacion se obtiene calculando la presion de saturacion a la temperatura de condensacion. La
figura 2(a) muestra un esquema de la interaccion torre-condensador y las variables que intervienen.

Estos dispositivos poseen una gran capacidad de enfriamiento, puesto que para unas mismas
condiciones de funcionamiento es capaz de enfriar el agua a una temperatura proxima a la de bulbo
htmedo, a diferencia del resto de sistemas que se describen en este trabajo. En un ciclo térmico, el
disponer de un foco mas frio para un mismo foco caliente supone una mayor generacion de potencia y
un mejor rendimiento del ciclo. Sin embargo, las torres de refrigeracion requieren una gran cantidad
de agua de aporte debido a los procesos de evaporacion y arrastre, que derivan en un gasto de agua por
purgas para controlar el nivel de solidos suspendidos. El consumo de agua se determina como,

. . . pe Arrastre (%) |, Mepap+iitg
maporte - 7Inw,i mg (wa,o wa,i? my, 100 l (Cconc-l),

Evaporacion Arrastre Purga

(6)

Planteando el principio de conservacion masa y energia (Braun en al. [12]) en régimen estacionario
para el volumen de control mostrado en la figura: (Fig. 3.1), se obtiene

rivgh + ((rivy, = g (W, = W) + 1o dW)hy,, ) = tha(h + dh) + (i, = 1ha(Wy = WD) (Ry,, + dhy,,)) (7)
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A partir de esta ecuacion se determinan las propiedades de salida del aire y el agua evaporada. En el
caso del arrastre, proceso por el que se pierde una pequefia cantidad de agua como consecuencia de la
captacion de gotas por parte de la corriente de aire, se ha considerado un valor tipico del 0,0005% del
gasto de recirculacion. Por otro lado, con el proposito de reducir la concentracion de solidos disueltos
en el agua, se realizan purgas periddicas. Estas se calculan en funcion de la pérdida de agua por
evaporacion y arrastre y del nimero de ciclos de concentracion, el cual se determina a partir de la
calidad del agua de la ubicacion geografica (establecido en 3,3 para este caso),

Tcoud (nC) - 1
Pcond=Psm (Tcond) lpcva;l:(. (/kg/S) A T A\;/re h lh\\" hﬂw Y
Vapor » ’l‘ OC l lnd( e 5) 1> 1, 11 o
0| o
Entrada aire
Cond. ., (kg/s) i, (kg/s) b av v
- __— , A 88 ifg, W, he+dh Y
T (oC) ‘ v wa (OC) Aire . .
- w,0 1re - ma-dW, hﬂ\v
Retorno Aporte Purga T, Wy, by T — A Agua
pore (KQ/S) My (Kg/S) ul g8 aporte
(@ (b)

Figura 2: Esquema de la torre de refrigeracion (a) y el modelo de calculo de la evaporacion (b)

2.4. Aerorefrigerador

Los aerorefrigeradores secos en cambio no requieren de un consumo de agua, por lo que todos los
costes asociados a esa variable desaparecen. No obstante, este tipo de equipos tienen un elevado coste
inicial y de mantenimiento, debido su elevado consumo en los ventiladores. Otro inconveniente es que
a altas temperaturas la eficiencia del ciclo cae. En este caso, el disefio del aero se calcula utilizando el
ITD referenciado a la temperatura ambiente, puesto que este tipo de sistemas esta limitado a ella,

ITD = Teona — Tamp 3
Otro parametro que se ha tenido en cuenta ha ido el incremento de la temperatura del aire,
ATgire = Ta,o — Tamp )

El valor adoptado para el ITD ha sido de 16°C, con un AT, de 22°C. Ambos criterios de disefio se
han determinado conforme al rango de funcionamiento descrito en EPRI [1]. La figura 3(a) muestra el
esquema tipico del funcionamiento de un aecrocondensador y sus variables.

Teona CC) o Teona CC) Salida aire
Pcun(lzpsal (Tcnu(l) S'dl]doil aire Vapor Pcoml:P\m (Tcmld) 4 Tzu (OC) .
Vapor = T.: CO) > T, (°C) T =
4 w,1 >4 - w,1 evap _P‘D
Cond.| i, (kg/s) G i _ Entrada aire T,o &
DRSS | ‘ - Tnmb ( C) 2'
g - i ma (kg/S) T. < T 33
Retorno 4 gpirada aire - Two CO) 4 g T ©C) "
Tamb (‘»C) Retorno . Aporle TI ( C) e Tsccn (UC)
lha (kg/s) Myporte (kg/s)
(a) (b) ()

Figura 3: Esquema del acrocondensador seco (a), del sistema hibrido (b) y diagrama psicrométrico (c).

2.5. Aerorefrigerador con pre-enfriamiento adiabatico

En el aerocondensador con pre-enfriamiento adiabatico, previo a la entrada de la seccion seca, el aire
debe cruzar una seccion evaporativa con la que disminuye su temperatura y aumenta su humedad
especifica de forma adiabatica (figura 3(c)). Este dispositivo se encuentra en un punto intermedio en el
que el agua de aporte necesaria es menor que en las torres de refrigeracion y el consumo de energia es
inferior al condensador seco, manteniendo unas buenas prestaciones en ambientes calurosos. Sin
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embargo se trata de un sistema complejo que involucra ambas tecnologias (seco y himedo), pudiendo

a menudo requerir una gran inversion inicial. En condiciones ideales la temperatura del aire alcanzaria

la temperatura de bulbo humedo, sin embargo se ha aplicado una eficiencia de enfriamiento del 0,8;

teniendo en cuenta el trabajo de Wu [13], calculada en base a la relacion entre la diferencia de la

temperatura ambiente y la temperatura del aire una vez pre-enfriado con respecto al maximo
enfriamiento que podria obtenerse en condiciones ideales,
(Tamp—Ti)

gevap - (Tamb—Twb) (10)

Una vez obtenida la temperatura intermedia Ti se calcula el ITD y AT,;. en base a la mejora obtenida

en las condiciones del aire,
ITD = Teonag — T (11)

ATgire = Ta,o -T; (12)

Al igual que para el aerorefrigerador seco, se ha considerado un ITD de 16°C y AT, de 22°C en la

seccion seca. En cuanto a la cantidad de agua evaporada, ésta se ha calculado con el mismo principio
que en el caso de la torre de refrigeracion, con la salvedad de que en este caso el flujo es cruzado,

mevap = maire ' (wa,evap - wamb) (13)

La figura 3 muestra el esquema tipico del funcionamiento de un aerocondensador con pre-
enfriamiento adiabatico (b) y el diagrama psicrométrico (c).

3. Resultados

3.1. Validacion de la planta

La modelizacion de la central termosolar se ha llevado a cabo definiendo el modelo matematico de
cada uno de los elementos que componen el ciclo. Para ello se han tenido en cuenta una serie de
consideraciones y valores de entrada, partiendo de datos reales de funcionamiento. Posteriormente, los
resultados obtenidos con el software de calculo han sido comparados con los resultados de Blanco-
Marigorta [11] de forma satisfactoria. La figura 6 muestra el diagrama T-s del ciclo, indicandose los
rendimientos isoentropicos tanto en turbinas como en bombas.
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Figura 4: Diagrama T-s del ciclo de la planta termosolar.

Cabe sefalar que el punto 10, referente a las condiciones de condensacion, es la variable sobre la cual
ejerce su influencia cada uno de los sistemas de refrigeracion. En el caso tipo que muestra este
apartado, se condensa con torre de refrigeracion a una presion de 0,063 bar.

3.2. Comparativa de sistemas de condensacion

En la tabla 1 se muestran los resultados obtenidos para cada uno de los sistemas de refrigeracion.
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Tabla 1: Resultados obtenidos para cada tecnologia.

Torre de . Aerorefrigerador con pre-
. ., Aerorefrigerador .. s ae
refrigeracion enfriamiento adiabatico

Potencia neta (kW) 57100,0 50697,0 55145,0
Rendimiento del ciclo/planta 0,397/0,390 0,377/0,347 0,387/0,377
Presion de condensacion (bar) 0,0541 0,1073 0,0757
Consumo eléctrico aux. (kW) 912,2 4662,2 1699,2
Consumo eléctrico total (kW) 1759,3 5509,3 2546,3
Gasto de agua total (kg/h) 186694,7 0,0 39996,0
Espacio ocupado (m?) 932,3 3651,1 3093,8

Analizando la potencia neta generada (figura 5 (a)), la configuracion compuesta por la torre de
refrigeracion es la que mas produce, siendo un 12,6% mayor que en el caso del aerorefrigerador y un
3,5% mas que en el caso hibrido. Este hecho tiene que ver con la presion de condensacion, ya que
cuanto menor sea mas se expande el vapor y mayor es el aprovechamiento de este. Otro factor que
afecta a la produccion de potencia en la planta es el consumo de los elementos auxiliares del ciclo.
Como se ha mencionado en anteriores apartados, el aerorefrigerador seco requiere de un elevado
consumo para satisfacer los requerimientos de los ventiladores, lo que supone un aumento en el
consumo 3,1 veces superior al de la torre de refrigeracion y 2,1 veces mayor que al del sistema hibrido
(figura 5(b)). El porcentaje de ese consumo destinado a los sistemas auxiliares es de un 51,8% para el
sistema humedo, el 84,6% en el sistema seco y el 66,7% en el himedo.

60000 6000
555000 5:4000
£ 50000 gzooo - 7
Humedo Seco Hibrido
(b)
200000 - 4000
< 150000 € 3000
ilooooo E;zooo
£ 50000 21000 |
I 7 N
Humedo Seco Hibrido Humedo Seco Hibrido
(©) (d

Figura 5: Potencia neta generada (a) y consumida (b), agua de aporte (c¢) y superficie instalada (d).

En cuanto al agua de aporte empleada en la condensacion, el aerorefrigerador seco no requiere de este
recurso puesto que su capacidad de enfriamiento se basa unicamente en el gasto de aire generado por
los ventiladores. Sin embargo, tanto el sistema hibrido como la torre de refrigeracién presentan
pérdidas de agua. En el primer caso se debe al la evaporacion, mientras que en el enfriamiento himedo
se encuentran los fenomenos de evaporacion, arrastre y purga, resultando en este caso un consumo 4,7
veces mayor (figura 5(c)). La distribucion del empleo del agua de aporte requerida es de un 69,67%
para el proceso de evaporacion, 0,04% para el fenomeno de arrastre y 30,29% para el tratamiento de
purgas. La superficie instalada del sistema de refrigeracion tiene relacion con la eficiencia de cada
dispositivo, siendo la torre de refrigeracion la que menor espacio requiere, seguido del sistema hibrido
y el seco. Concretamente el sistema seco requiere un area 3,9 veces mayor que el necesario para las
torres de refrigeracion y un 18% mas que en el caso del sistema hibrido (figura 5(d)).

4. Conclusiones

Se ha definido y validado en EES una planta termosolar a partir de datos experimentales, utilizandose
tres sistemas de disipacion de calor en el condensador, con el objeto de comprobar su influencia la
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planta. La torre de refrigeracion incrementa un 11% la capacidad y un 5% el rendimiento de la planta
respecto al sistema seco. Sin embargo este sistema acarrea un gasto de agua considerable, hecho a
tener en cuenta en ubicaciones con problemas de abastecimiento de agua. Si bien el sistema seco no
emplea agua, éste requiere de un consumo energético 5 veces mayor para alimentar a un gran numero
de ventiladores, ocupando una superficie 4 veces mayor. Este hecho podria repercutir en plantas con
limitaciones en el tamafo de la parcela. Finalmente, el sistema hibrido se encuentra en un punto
intermedio, ofreciendo una situaciéon de compromiso entre las otras dos configuraciones mencionadas.
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