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1 Introduccidn y objeto del proyecto.

Actualmente, las turbinas de gas estan instaladas practicamente en todas las regiones
del mundo. Por este motivo, las condiciones del aire de admision en las diferentes
ubicaciones pueden ser muy distintas. No obstante, las caracteristicas del aire exterior
(temperatura, humedad, particulas en suspension...) influyen notablemente en el
rendimiento, la potencia neta, asi como en la vida de la turbina de gas.

El objetivo de este trabajo fin de grado es explicar cdmo y porqué la calidad del aire
ambiente influye en las prestaciones de la turbina, asi como analizar las caracteristicas
de los principales sistemas de tratamiento del aire de admisién. Principalmente, el
sistema de tratamiento del aire esta compuesto por el sistema de filtracion, el
silenciador, y el sistema de refrigeracion, aunque el estudio del silenciador no se
abordaréa en este proyecto.

A lo largo del trabajo se intentar& introducir, cuando sea posible, diferentes ejemplos de
turbinas reales que refuercen la teoria, ademéas de una serie de gréficos, tablas e
imégenes para ilustrar de forma gréfica el contenido del trabajo.
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2 Filtracion del aire de admision.

2.1 Introduccion.

La filtracion del aire de admisién es necesaria para eliminar las particulas presentes en
el mismo aire de admisién. Dichas particulas, como se expondra posteriormente,
pueden causar diferentes dafios a la turbina, ademas de reducir sus prestaciones. Por
tanto, es necesario que la turbia disponga de un adecuado sistema de filtracién del aire.
Las caracteristicas de dicho sistema dependeran fundamentalmente de:

e La cantidad de particulas presentes.
e De las propiedades fisicas de dichas particulas.
e De la composicion quimica de las particulas.

Aungue la cantidad de particulas en suspensién en el aire es pequefia y del orden de
0,1 mg por metro cubico, debido al elevado gasto masico de aire que admite la turbina
y al nimero de horas que trabaja al afio, la cantidad de particulas que entrarian en la
turbina si no hubiera sistema de filtracién seria abrumadora. A modo de ejemplo, una
turbina de una potencia nominal de 30 MW que no utilizara sistema de filtracién de aire,
absorberia unos 300 kg de particulas a lo largo de un afio [3]. Por otra parte, para una
ubicacion concreta, la presencia de particulas en el aire varia con las diferentes
estaciones, e incluso puede variar de una hora a otra (por ejemplo, en el caso que se
produjera una tormenta de arena).

2.2 Consecuencias derivadas de un inadecuado filtrado
del aire de admision.

En este apartado, se expondran cudles son los principales efectos que se produciran en
la turbina cuando no se realiza una correcta filtracion del aire. Los principales dafios a
los que la turbina se puede ver sometida vinculados a una insuficiente filtracion del aire
se pueden resumir en erosidn, ensuciamiento, corrosion, y taponamiento de los orificios
de refrigeracion.

2.2.1 Erosion.

La erosion es un fenébmeno mediante el cual particulas sélidas o liquidas impactan sobre
las superficies internas de la turbina de gas. Las principales partes de las turbinas de
gas que se ven afectadas por este fendmeno son el compresor y las zonas calientes de
la turbina (caAmara de combustion y primer escalonamiento de la turbina). Las particulas
gue originan este fendmeno se pueden presentar tanto en forma sélida (arena, materia
mineral,...) como en forma liquida. Las particulas que son responsables de la erosion
son las que presentan un didmetro mayor a 5 micras [3]. Cuando dichas particulas
impactan sobre la superficie metalica, arrastran a una pequefia parte de dicha superficie,

13



modificando la geometria de ésta. Como consecuencia, se produce una variacion en la
direccién del flujo, se ponen &speras las superficies, se modifican las holguras y se
reduce el area de seccion transversal. La reduccion del area de seccion transversal
podria conducir a serios dafios en la turbina, ya que favorece la aparicion de focos de
alto estrés mecdanico que podrian conducir a la ruptura de un alabe.

|
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Figura 1. Erosién en corona de alabes [3]

La erosion es un proceso dificil de cuantificar, sin embargo, se puede decir que depende
de la energia cinética de las particulas, del nimero de particulas que impactan por unida
de tiempo, del angulo con que dichas particulas impactan, y a las propiedades
mecanicas que presentan tanto las particulas como la superficie que esta siendo
erosionada. Por otra parte, se debe hacer un especial hincapié para evitar la erosiéon
porgue es un fendbmeno no reversible. Es decir, una vez que se da, es necesario sustituir
integramente los componentes afectados para retornar a la situacion inicial. El efecto
gue la erosion produce en la turbina de gas se ilustra en la figura 1.

2.2.2 Ensuciamiento.

A este fenbmeno se le conoce habitualmente en la bibliografia como fouling. Se
caracteriza por que las particulas que arrastra el aire de admision se quedan adheridas
tanto a los alabes de compresor como a las superficies anulares. El origen de estas
particulas puede ser de diversa indole, los mas comunes son los humos, los vapores de
aceite, las sales, o los hidrocarburos. Cuando dichas particulas se van amontonando, el
resultado es que se varia la geometria del compresor y se disminuye el area de paso.
Como consecuencia, cuando aumenta el ensuciamiento, el rendimiento del compresor
disminuye. Por otra parte, la experiencia demuestra que una pérdida del 1 % del
rendimiento interno del compresor puede significar hasta una pérdida del 2,3 % del
rendimiento térmico total de la turbina de gas para una potencia dada, y un aumento del
consumo de combustible de un 1,5 % [3]. En casos de ensuciamiento severo, el
rendimiento total de la turbina puede llegar a caer hasta un 20 % [2].

El ensuciamiento es un fendmeno dificil de cuantificar, ya que no so6lo depende de la
cantidad y tipos de particulas, sino también de las propiedades que presentan las
particulas a quedar adheridas. Los filtros comerciales pueden capturar la mayoria de las
particulas que son responsables de propiciar el ensuciamiento. Sin embargo, hay ciertas
particulas submicrénicas que no pueden ser atrapadas en su totalidad. Para eliminar el
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efecto perjudicial de dichas particulas se utiliza un sistema de lavado (compressor
washing). Mediante dicho proceso se inyecta un fluido detergente que arrastra gran
parte de las particulas que estan adheridas. El proceso de lavado se puede realizar
cuando la turbina no esta produciendo potencia (offline water wash systems) o cuando
la potencia esté produciendo potencia (online water wash systems). En el primero de los
métodos citados, la velocidad de giro de la turbina es inferior a la nominal, y presenta la
ventaja de que es mas efectivo (atrapa mas particulas), aunque por el contrario presenta
la desventaja de que la turbina no esta produciendo potencia durante el proceso de
lavado. A pesar de la gran efectividad de ambos procesos de lavado, el rendimiento del
compresor nunca llega a alcanzar las condiciones iniciales [5,6]. El ensuciamiento se
ilustra graficamente en la figura 2 [7].

Figura 2. Misma corona de alabes de rotor con grado de ensuciamiento distinto.

2.2.3 Corrosion.

Se puede definir la corrosion como una progresiva alteracion de la superficie de un metal
que se produce como consecuencia de una serie de reacciones quimicas entre ciertas
particulas y la superficie metalica en cuestion. En funcién de la naturaleza del proceso
se diferencian dos tipos de corrosion;

e Corrosion a baja temperatura (low temperature corrosion): también se le
conoce como corrosion fria (cold corrosion). Se caracteriza por ser un proceso
electrolitico y por requerir la presencia de humedad [3]. Se origina principalmente
por la presencia de sales, 4cidos, y gases agresivos como el cloro y los sulfuros
[1]. Este tipo de corrosion aparece en el compresor, y se manifiesta normalmente
en forma de agujeros sobre la superficie metalica (a este fendbmeno se le conoce
como pitting). En ciertas ubicaciones, donde se sabe que el ambiente es muy
propenso a fomentar la aparicion de corrosion, se suelen rodear los alabes del
compresor con una especie de recubrimiento [2].

e Corrosion a alta temperatura (high temperatura corrosion): también se le
conoce como corrosion caliente (hot corrosion). Este tipo de corrosion se
produce cuando ciertas particulas metalicas (principalmente sodio, potasio,
vanadio y plomo) se ponen en contacto con azufre o con aire durante el proceso
de combustion. Estas particulas pueden estar presentes tanto en el combustible
como en el agua o vapor (en el caso de que fuera introducido). En funcién de la
naturaleza del proceso, este tipo de corrosion se puede presentar mediante
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cuatro mecanismos principales [3]; pérdida del éxido proyectivo como resultado
de la exfoliacion, destruccion de 6éxido proyectivo en presencia de un segundo
oxidante, corrosion en presencia de una sal fundida o interaccion entre la
corrosion con un proceso de degradacion mecanica. A su vez, también se puede
clasificar la corrosion caliente en funcién de la temperatura a la que se lleva a
cabo. De esta forma es posible diferenciar entre corrosién tipo uno (que se da
cuando la temperatura estd comprendida entre 730 a 950 °C) y entre corrosion
tipo dos (que se da cuando la temperatura esta comprendida entre 550 a 730
°C) [1].

Figura 3. Corrosion fria (izquierda) y corrosién caliente (derecha). Cortesia de
NC Consulting.

Aligual que en el caso de la erosidn, y a diferencia del pitting, la corrosién es un proceso
no reversible. Por otra parte, se puede clasificar la corrosion en funcion de la fase en la
encuentre el agente corrosivo [3]. De esta forma se obtiene la siguiente clasificacion:

e Fase sélida: se presenta en forma de sal y particulas de 6xido. Pueden ser
retiradas con filtros de alta eficiencia.

e Faseliquida: se presentan en forma de cloruros acuosos o acidos. Aparecen
cuando las sales depositadas en los filtros de particulas se lichan como
consecuencia de un aumento de la humedad relativa del aire (la humedad
relativa supera el 60 %) o cuando las sales entran disueltas en el agua de
lluvia o la niebla. Los principales métodos para retener dichos agentes
corrosivos son los separadores de humedad.

e Fase gaseosa: se presenta en forma de vapores acidos que no pueden ser
atrapados mediante la filtracion mecénica. Si dichos contaminantes
permanecen en fase gaseosa, no son promotores de corrosion. Sin embargo,
si dichos gases son absorbidos por los liquidos, pueden conducir a degradar
las superficies que constituyen la turbina.

2.2.4 Taponamiento de los orificios de refrigeracion (cooling
passages putting).

Tanto desde el punto de vista del rendimiento como del punto de vista del trabajo
especifico, interesa que la temperatura de entrada a la turbina sea lo mas elevada
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posible. Sin embargo, la maxima temperatura que se puede alcanzar viene determinada
por la resistencia de los materiales. La maxima temperatura que se alcanza en el ciclo
de gas se encuentra entre la salida de la cAmara de combustién y la entrada a la turbina.
Por este motivo, se suelen refrigerar los alabes de los primeros escalonamientos de
turbina. Para ello, se extrae aire del compresor (y por tanto a una temperatura menor) y
se inyecta directamente en el interior del alabe de turbina sin pasar por la cAmara de
combustién. De esta forma, se reduce la temperatura que tienen que soportar los alabes
de turbinas. Si el aire que se extrae del compresor no ha sido filtrado correctamente,
cabe la posibilidad de que se taponen los orificios por los que el aire de refrigeracion es
inyectado. Como consecuencia, la temperatura a la que se expondran los alabes
aumentara y el &labe se podria fundir. Esto se refleja en la figura 4 [3].

Figura 4. Orificios de refrigeracion de un alabe de turbina (izquierda) y alabes de
turbinas dafiados como consecuencia del taponamiento de los oricios de refrigeracion.

Este fendmeno es més acusado cuanto mayor sea la temperatura maxima con la que
trabaja el ciclo. Por esta razon, dentro de las turbinas fabricadas por General Electric,
es un factor muy relevante sobre todo en las que pertenecen a las clases F y H [2].

2.3 Fundamentos tedéricos de filtracion del aire.

2.3.1 Principales mecanismos de filtracion.

Los filtros que componen el sistema de filtrado utilizan diferentes mecanismos para
atrapar las particulas. Cada uno de los filtros usa varios de estos mecanismos
trabajando al mismo tiempo. Los principales mecanismos son:

e Impacto inercial (inertial impaction): este mecanismo es util cuando el diametro
de la particula sea superior a una micra [1,3]. Cuando la corriente de aire que
arrastra la particula rodea una fibra del filtro, la inercia que lleva la particula le
impide seguir la trayectoria de la corriente y le obliga a continuar en la misma
direccion que traia. De esta forma, la particula queda atrapada en la fibra del
filtro. A medida que aumenta el tamafio de la particula y la velocidad de la
corriente, la eficiencia de captaciéon aumenta.
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Difusion: este mecanismo es efectivo siempre y cuando el diametro de la
particula sea inferior a 0,2 micras [3]. Cuando las particulas son tan pequefias,
se comportan como las moléculas de un gas, y por tanto van oscilando
aleatoriamente a medida que avanzan con la corriente de aire hasta que son
atrapadas. Cuanto menor sea el diametro de la particula y menor sea la
velocidad de la corriente de aire, mayor sera la probabilidad de capturar la
particula.

Interceptacion: dicho mecanismo resulta interesante cuando el didmetro de la
particula no es lo bastante grande para abandonar la corriente por las fuerzas
de inercia (impacto inercial) y a su vez no es suficientemente pequefio para
quedar atrapado mediante difusion [1]. Este mecanismo es Util cuando el
didmetro de la particula es superior a 0,3 micras [3]. Ademas la eficiencia de
captacién es directamente proporcional al tamafio de la particula. No obstante,
la eficiencia de captacion no depende de la velocidad de la corriente.

Tamizado (straining): este mecanismo de filtracion aparece cuando el tamafio
de la particula es inferior al hueco libre que hay entre las fibras. Dicho mecanismo
actlia para particulas cuyo didmetro sea superior a una micra [3]. Mientras
mayor sea el tamafio la particula, mas probabilidad hay de que sea atrapada.
Por otro lado, la eficiencia de captacion no depende de la velocidad de la
corriente de aire.

Carga electroestatica (electroestatic charge): este mecanismo es efectivo con
particulas cuyo diametro estad comprendido entre 0,01 y 1 micra [1]. Durante la
construccién del filtro, éste adquiere una carga eléctrica. Una vez que se instala
y se pone en funcionamiento, las particulas van taponando las superficies
cargadas, por lo que la carga del filtro disminuye, y de esta forma disminuye la
eficiencia de captacion. Sin embargo, a medida que aumenta el numero de
particulas atrapadas aumenta la eficiencia. Por lo tanto, se podria pensar que
este efecto podria compensar la pérdida de carga eléctrica. El resultado es que
la carga eléctrica desaparece mucho antes de que haya suficientes particulas
para que aumente la eficiencia. Por esta razén, a la hora de seleccionar un filtro
[3], siempre se hace teniendo en cuenta la eficiencia cuando el filtro no esta
cargado eléctricamente (asi se esté del lado de la seguridad).

impacto inercial

difusion E—

interceptacion T

tamizado bt WS

carga electroestatica e

Figura 5. Mecanismos de filtracion de particulas [3].
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Como se puede apreciar en las figuras 6 y 7, para el rango comprendido entre 0,2y 0,3
micras, la eficiencia de captacion presenta un minimo. Esto se debe a que en este
intervalo las particulas son demasiado pequefias para ser atrapadas mediante
interceptacion, y a que son demasiado grandes para ser atrapadas eficazmente
mediante difusion.

. . aumenta con el didametro
Impacto inercial alta .
de la particula

., . aumenta con el didametro
Intercepcion >0,3 no influye ,
de la particula

Figura 6. Comparativa entre los diferentes mecanismos de filtracién. Fuente:
elaboracion propia.

10

08
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0.01 0.1 10 o)) (pm)

Figura 7. Eficiencia de captacion en funcién del diametro de la particula [3].

2.3.2 Normativa referente a los sistemas de filtracion.

La calidad de un filtro es un término muy abierto. Por ello, tanto a fabricantes como
consumidores les interesa definir un sistema uniforme que permita determinar y
comparar la calidad y prestaciones de dicho filtro. Aqui es donde entra en juego el
término de eficiencia. Se puede definir la eficiencia como el cociente entre el nUmero de
particulas que son atrapadas en el filtro y el nimero de particulas totales que llegaron

19



en la corriente de aire. Sin embargo, eficiencia también se puede definir como la masa
de las particulas retenidas entre la masa de particulas totales que habia en la corriente
de aire. De la misma forma que para el nimero de particulas o la masa, la eficiencia
también se puede expresar en términos de volumen o &area. De esta forma, se puede
expresar matematicamente la eficiencia como,

w. — Wi W,
< (%) — entrada salida +100 = atrapada

Wentrada entrada

* 100 (1)

En donde W es igual a la masa, volumen, area o numero de particulas. Ademas, la
eficiencia también es una funcion de la velocidad con la que la corriente de aire atraviese
el filtro. Por otra parte, la eficiencia de un filtro no es constante en el tiempo. A medida
gque pasa el tiempo, la eficiencia aumenta. Este hecho se debe a que mientras mas sucio
esta el filtro, mas dificil les resulta a las particulas atravesarlo. Se podria pensar
entonces que no interesa limpiar o reemplazar el filtro porque se perderia capacidad de
filtracién. Sin embargo, cuando aumenta el grado de carga de un filtro, es decir, el
namero de particulas atrapadas, aumenta también la pérdida de carga en el sistema de
filtrado. Por tanto, se puede decir que la eficiencia inicial es inferior a la eficiencia media
de un filtro. No obstante, dicha pérdida de carga, reducird la potencia y el rendimiento
de la turbina. Por tanto, habra que llegar a una solucion de compromiso a la hora de
establecer en que momento los filtros deben de ser limpiados/reemplazados. La pérdida
de carga correspondiente al sistema de filtrado esta comprendida en un rango entre 500
y 1500 Pa [10] Ademas, la eficiencia también depende del tamafio de la particula. Para
explicar esta conclusion, se expone el siguiente ejemplo. Un filtro que tenga una
eficiencia de captacion del 50 % para particulas menores a 2 micras, tendra una
eficiencia mayor (por ejemplo, del 90 %) para particulas mayores a 5 micras (por
ejemplo, del 90 %).

En resumen, y en base a las conclusiones a las que se han llegado anteriormente, se
puede decir que las prestaciones de un filtro se miden mediante un parametro
denominado eficiencia, y que este parametro depende de diferentes variables. Dicho de
otra forma,

€ = ¢ (tamafio particula, grado de carga del filtro,velocidad, pérdida de carga ....)

Por tanto, cuando un fabricante habla de la eficiencia de un filtro, tiene que hacer
referencia a todas estas variables. Con el objetivo de homogenizar el método con el que
se define la eficiencia de un filtro, se desarrolla de forma paralela, tanto en Europa como
en América, la normativa correspondiente. De esta manera, en Europa se establece las
normas EN 779 y EN 1882, mientras que en América se establece la norma ASHRAE
standard 52.2. Se explicaran, grosso modo, las mas importantes analogias y diferencias
entre ellas:

e LanormaEN 779: clasifica los filtros en dos grupos llamados filtros para polvos
finos (fine filters) y filtros para polvos gruesos (coarse filters). A su vez, define los
filtros para polvos gruesos en 4 subgrupos (G1, G2, G3, G4). De la misma forma,
los filtros para polvos finos se dividen en 5 subgrupos (F5, F6, F7, F8, F9). La
eficiencia se calcula para diferentes tamafios de particulas (0,12 ym, 0,3 um, 0,4
Mm....) y para cuatro valores diferentes de velocidad. Finalmente, la eficiencia
para cada tamafio se calcula como el promedio de la eficiencia a las cuatro
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velocidades diferentes. Para los filtros de la clase G se establece la eficiencia
como el cociente entre masa atrapada dividida por masa total (weight efficiency),
mientras que para los filtros de la clase F, la eficiencia se define como numero
de particulas atrapadas entre numero total de particulas (particle count
efficiency).

La norma EN 1822: clasifica los filtros en tres grupos; EPA (Efficient Particulate
Air filters), HEPA (High Efficiency Particulate Air filter) y ULPA (Ultra Low
Particulate Air filter). A su vez cada uno de estos grupos se divide en tres
subgrupos. Por ejemplo, el grupo EPA se divide en (E10, E11, E12). A diferencia
con la norma EN 779, la eficiencia no se da para diferentes tamafios de
particulas, si no que se da para un tamafio de particula concreto. El tamafio en
cuestion es aquel tamafio para el que la eficiencia es menor (Most Penetrating
Particle Size efficiency o MPPS). Dicho tamafio, como se explicd anteriormente
(apartado 2.3.1) suele estar comprendido entre 0,1 y 0,3 micras
aproximadamente. Al igual que establece la Norma EN 779 para los filtros que
pertenecen a la clase F, la eficiencia que se mide en esta norma es la que esta
basada en el numero de particulas capturadas entre las totales (particle count
efficiency). En la practica [3], s6lo los filtros pertenecientes a la clase EPA se
utiizan como dltimo sistema de filtrado en turbinas de gas. Los filtros
pertenecientes a las clases HEPA y ULPA quedan reservados para otros tipos
de aplicaciones. Ademas, esta norma no se solapa con la norma EN 779, si no
gque constituye su ampliacion.

Norma americana

Norma europea — -
Tamarfo de particula
0,12um | 0,3um |0,4um | 0,5um| 1uym | 3um | S5um | 10um
Gl - - - - - 0-5 | 5-15 | 40-50 1
15-
Filtros | G2 - - - - 05 | 515 | o |50-70 | 2-3-4
polvo 15- | 35-
grueso G3 - - - 0-5 5-15 35 70 70-85 5-6
G4 . 05 | 07 | 515 |1535| 3 | O |s508| 7.8
EN779:2012 70- | 90-
F5 0-10 5-15 10-20 | 15-30 | 30-50 90 99 >08 9-10
Filtros | Fg 515 10-25 | 20-35 | 20-40 | 50-65 %%‘ %59' >99 | 11-12
polvo
fino LF? 25-35 45-60 | 50-70 | 60-75 | 85-95 | >98 | >09 | >99 13
F8 35-45 65-75 | 70-80 | 80-90 | 95-98 | >99 | >99 >99 14
F9 45-60 75-85 | 80-90 | 90-95 | >98 | >99 | >99 >99 15
E10 >85 16
EPA |E11 <95 17
E12 <99,5 18
: H13 <99,99 19
EN1822:2011 | HEPA 014 <99.999 20
Ul5| >99,9999
ULPA |U16 | >99,99999
U17 | >99,999999

ASHRAE
standard
52.2:2007

Figura 8. Clasificacion de los filtros segun su eficiencia, norma europea.
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La norma ASHRAE standard 52.2 divide los filtros en 20 categorias. A cada una
de estas categorias le corresponde un numero del 1 al 20. Mientras mayor es el
numero, mayor es la eficiencia. La eficiencia que mide esta basada en el cociente
entre la masa retenida y la masa total (weight efficiency). Ademas la eficiencia
gue se mide es la eficiencia minima (Minimum Efficiency Reporting Value o
MERYV). Sin embargo, a diferencia de la normativa europea, no se calcula la
eficiencia para tamafios concretos de particulas diferentes, si no que se calcula
la eficiencia para diferentes rangos de tamafos. De esta forma se establecen
tres rangos de tamafos. El primero de ellos comprende particulas cuyo diametro
esta comprendido entre 0,3 y una micra, el segundo entre unay tres micras, y el
tercero entre tres y diez micras. A modo de ejemplo, un filtro que pertenezca a
la categoria 10, serd capaz de atrapar entre el 50 y el 65 % de particulas cuyo
tamafio se encuentra comprendido entre una y tres micras, y a su vez, sera
capaz de retener mas del 85 % de las particulas cuyo didmetro esté comprendido
entre tres y diez micras. En la figura 9 se expone dicha norma, asi como su
equivalencia con la europea.

norma americana norma europea
tamano de particula (um)
0.3-1 1-3 3-10
1 - - <20 G1
2 - - <20
3 - - <20 G2
4 - - <20
5 - - 20-35
6 - - 35-50 X
ASHRAE ! - - 20 - 70 G4
8 - - >70 EN 779:2012
standard 9 - <50 > 85
52.2:2007 F5
10 - 50 -65 > 85
11 - 65 - 80 > 85 6
12 - >80 > 90
13 <75 > 90 > 90 F7
14 75 -85 > 90 > 90 F8
15 85-95 > 90 > 90 F9
16 > 95 > 95 > 95 E10 EN 1822:2011

Figura 9. Clasificacion de los filtros segun su eficiencia, norma americana.

2.4 Clasificacion de los elementos gque constituyen el

sistema de filtracion de una turbina de gas.
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El sistema de filtracién de una turbina de gas no esta compuesto Gnicamente por un solo
elemento, sino que esta constituido por varios de ellos que se disponen en una
configuracion en serie. Por tanto, el aire pasa por cada uno ellos antes de llegar al
compresor. En este apartado se hablara de las caracteristicas generales de cada uno




de ellos. De esta forma se enumeraran siguiendo el orden secuencial habitual con el
que el aire los atraviesa (desde aguas arriba o el exterior hasta aguas abajo o el
conducto de entrada al compresor).

2.4.1 Cubiertas exteriores (weather hoods).

Estos elementos son los primeros que se encuentra el aire a medida que atraviesa el
sistema de filtracion. Por ese motivo, son reconocibles a simple vista en la gran mayoria
de las ocasiones. Estan construidas de aluminio, acero inoxidable o acero al carbono, y
se suelen fabricar por separado cada una de las cubiertas para facilitar su instalacién y
desmantelamiento [2]. Su estructura obliga a la corriente de aire a seguir una trayectoria
determinada. De esta manera, se reduce el nimero de particulas sélidas y liquidas que
arrastra el aire. Es conveniente que la velocidad con la que el aire entra en estas
cubiertas no sea muy elevada para, de esta forma, reducir la entrada de agua de lluvia
o de nieve. Para mitigar la penetracion de agua de lluvia, la velocidad a la que entra el
aire en las cubiertas exteriores no debe ser superior a 3,3 m/s, mientras que si quiere
reducir la penetracién de nieve en el aire de admision, la velocidad del aire cuando
atraviesa la cubierta exterior no debe exceder los 1,3 m/s [11].

Figura 10. Cubiertas exteriores. Cortesia de Chenglin Technology Co.

2.4.2 Rejillas exteriores (weather louvers).
Este elemento de filtracion se sitia siempre a continuacion de las cubiertas exteriores.

Junto con las cubiertas exteriores, estan presentes en la mayoria de los sistemas de
filtracion de turbinas de gas [2]. En la figura 11 se puede ver su aspecto real.
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Figura 11. Rejillas exteriores. Cortesia de Munters Co (izquierda) y de Veotec Co
(derecha).

2.4.3 Pantallas de retencion.

Estos elementos, debido a su bajo coste, a su facil instalacion, y a su practicamente
insignificante pérdida de carga, se utilizan en los sistemas de filtracion de la mayoria de
las turbinas [11]. Por otro lado, en funcién del tipo de objeto que se quiera retener, las
pantallas de retencion se pueden dividir en:

o Pantallas de retencién de insectos (insect screens).
e Pantallas de retencion de péjaros (bird screens).

¢ Pantallas de retencién de basura (trash screens): se emplean para retirar objetos
como pudieran ser papeles, cartones, o bolsas.

A veces, la misma pantalla, puede servir para retener varios de los tipos de objetos de
los que se han expuesto anteriormente de forma simultanea. Cuando esto sucede, a la
pantalla se le suele denotar generalmente como pantalla de retencion de basura (trash
screens). Estos elementos estan constituidos mediante una especie de red o malla. El
material de los alambres que componen la malla suele ser, o bien acero galvanizado, o
bien acero inoxidable [2]. Ademas, se suelen ubicar entre las rejillas exteriores y los
separadores inerciales o los pre-filtros (en caso de no haber separadores inerciales).

2.4.4 Filtro coalescente de humedad (coalescer separator).

El objetivo de dicho elemento es el de eliminar las particulas de agua liquida que arrastra
la corriente de agua [2]. Suelen estar construidos con fibra de vidrio. Su grosor es de
unos setenta milimetros aproximadamente. La pérdida de carga se sita en torno a los
250 Pa [13]. La posible implantacién de los filtros coalescentes de humedad en el
sistema de filtracion de una turbina de gas depende fundamentalmente de la
climatologia de cada ubicacion particular. Para retener el agua, se pone en contacto a
la corriente de agua con una superficie filtrante. El objetico de dicha superficie es
capturar las gotas de agua mas pequefas. De esta forma, las gotas de menor tamafio
se van uniendo en otras de mayor tamafio. Dicho fendmeno se refleja en la siguiente
gréfica de la figura 12 [1].
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Figura 12. Distribucion de particulas a su paso por el filtro coalescente.

A continuacion, estas gotas de mayor tamafio, o bien son eliminadas (mediante un
sistema de drenaje), o bien son arrastradas en la corriente de aire [11]. De esta manera,
una vez que la corriente de aire atraviesa el filtro coalescente, el tamafio de las gotas
se hace mas grande, con lo que se hace mas f4cil la posterior eliminacién del agua. La
ubicacion de estos elementos dentro del sistema de filtracion no se determina
arbitrariamente. Se suelen colocar siempre antes de los separadores inerciales. Esto es
asi porque el buen funcionamiento de los pre-filtros y los filtros de alta eficiencia
depende de que la corriente de aire no arrastre gotas de agua, que deben ser eliminadas
previamente en los filtros coalescentes en combinacién con los separadores inerciales.

Figura 13. Filtro coalescente de humedad [13].
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2.4.5 Separadores inerciales.

Este tipo de filtro se usa para atrapar las particulas que se encuentran en estado sélido
o liquido y son arrastradas con la corriente de aire. Para ello, estos filtros se aprovechan
de como las fuerzas de inercia acttan de forma interdependiente para cada fase (gas,
sélida o liquida). De esta forma, las particulas en fase sdlida y liquida (normalmente en
forma de agua) son atrapadas a medida que van atravesando dicho filtro.

Hay muchos tipos de separadores inerciales. Sin embargo, dentro del ambito de la
turbinas de gas, sdlo se utilizan dos tipos [12]. Dicho tipos son:

Separadores inerciales de rejilla (vane inertial separators): este tipo de filtros
utiliza una especie de cavidades o depésitos donde las particulas de agua son
retenidas a medida que la corriente de aire esta atravesando el filtro. La forma
de dichos depdsitos o cavidades esta disefiada para evitar que el agua atrapada
pueda volver a reincorporase a la corriente de aire. La pérdida de carga que
experimenta el flujo de aire esta comprendida entre 25 y 125 Pa [11]. Este tipo
de filtros suele estar fabricado en aluminio, acero inoxidable o PVC, debido a la
resistencia de dichos materiales frente a la corrosion. A su vez, atendiendo a su
estructura, se pueden clasificar a los separadores como separadores de rejilla
simple (single pocket vane) o de rejilla doble (double pocket vane). Los de rejilla
simple son efectivos para particulas cuyo diametro es superior a diez micras.
Mientras que los de rejilla doble también son efectivos para particulas cuyos
diametros estan comprendidos entre cinco y diez micras. En la figura 14 [11], se
puede ver la configuraciéon que presentan ambos tipos.

Liquid Collection
Two- = S M s ™. ~ ’/‘ S a= Dry
Phase A A A Ry, G2
Flow TR A= Flovw

Single Pocket (hook) Vane Double Pocket Vane

Figura 14. Separadores inerciales de rejilla.

Separadores ciclénicos: utilizan unas series de alabes giratorios que modifican
la direccion del fluido. De esta forma, la trayectoria de la corriente de aire se hace
helicoidal. Asi, las particulas sélidas y liquidas se ven arrastradas hacia la
periferia, mientras que la corriente de aire se mantiene en el centro. Finalmente,
ambas corrientes se separan. La velocidad con la que circula la corriente de aire
en los separadores ciclonicos es mayor que en los separadores de rejilla. Por
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esta razon, la pérdida de carga en los separadores ciclénicos es mayor que en
los separadores inerciales de rejilla, y suele estar comprendida entre 250 y 375
Pa[11]. Por la misma razén (mayor pérdida de carga), presentan una efectividad
mayor. De forma aproximada, se podria decir que presentan una efectividad
superior al 99% para particulas cuyos diametros sean mayor a diez micras [11].
No obstante, requieren mas area frontal que los separadores de rejilla para tratar
el mismo caudal de aire, por lo que son mas voluminosos [12].

CLEANED
AIR

OUTLET
TUBE

SCAVENGED
DIRTY AIR

Figura 15. Separadores inerciales ciclénicos [11].

Generalmente, los separadores inerciales se usan en la mayoria de la turbinas de gas.
Se suelen ubicar justo antes de los filtros de alta eficiencia (se explicardn mas adelante).
De esta forma, se consigue alargar la vida 0til o el tiempo entre revisiones de los filtros
de alta eficiencia. En la figura 16 se puede observar de forma aproximada la eficiencia
de cada uno de estos sistemas actuando de forma independiente y en funcion del
didmetro de la particula.

9.99
9.9
"9
95 INEATIAL
SEPARATOR
20 ONLY
80
EFFICIENCY %
&0
<O
20 1 1 1 L 1 2.5
2 Es (.3 8 20 <0

PARTICLE SIZE — MICRONS

Figura 16. Eficiencia en funcién del radio para separadores inerciales [12].
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2.4.6 Pre-filtros.

Se caracterizan porque se sitlan siempre aguas arriba de los filtros de alta eficiencia.
Para ciertos emplazamientos son parte indispensable del sistema de filtracion. Esto se
debe a que, si no se introdujeran, los filtros de alta eficiencia se cargarian de suciedad
muy rapidamente, por lo que habria que estar continuamente descargandolos (bien
mediante una limpieza, o bien mediante una sustitucion). Por tanto, los pre-filtros alargan
la vida util de los filtros de alta eficiencia. Aproximadamente [2,12], los pre-filtros se

sustituyen entre tres y siete veces en el mismo tiempo que los filtros de alta eficiencia
se sustituyen una vez.

'i
’
-]
3
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3

Figura 17. Pre-filtros. Cortesia de Camfil Farr.

Los pre-filtros capturan particulas sélidas cuyo tamafio es superior a diez micras. En
algunos casos pueden capturar también particulas cuyo tamafio esta comprendido entre
dos y cinco micras [11]. Estan constituidos por una serie de bolsas o bag filtres (figura
17). Grosso modo, sus proporciones son iguales a las de un cubo de 60 centimetros. Es
decir, tanto su altura, como su anchura, como su espesor suele ser de unos sesenta
centimetros aproximadamente [13]. Por lo tanto los pre-filtros se colocan en una
posicion modular.

vV VW _ vV W
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T,

/S—
‘

P e B NP
1/

Figura 18. Colocacion modular y sustitucion de los pre-filtros. Cortesia de Volz Lulftfilter
GmbH & Co.
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Su sustituciébn se realiza cuando la pérdida de carga aumenta hasta un valor
determinado como resultado de la excesiva acumulacién de particulas. El nimero de
bolsas que componen cada uno de los pre-filtros suele estar comprendido entre 7y 8
(figura 17). El caudal nominal que pasa por cada uno de estos elementos es un valor
cercano a 3400 metros cubicos por hora. El area de superficie filtrante que tiene cada
maodulo estd comprendida entre 5,9 y 6,8 metros aproximadamente [13].

2.4.7 Filtros de alta eficiencia.

El objetivo de estos filtros es eliminar las particulas de menor tamafio que arrastra el
aire. Estos filtros son clasificados normalmente en base a la norma ASHRAE 52.2 0 en
base a la norma EN 779:2002. La norma EN 1822 no se utiliza para definir la calidad de
este tipo de filtros. Esto se debe a que ni siquiera los filtros que requieren un mayor
grado de eficiencia en una turbina de gas necesitan un grado de filtracién tan elevado

como el recogido en dicha norma. En la figura 16, se puede ver de forma aproximada la
eficiencia en funcién del tamafio de la particula.

En funcién del material con el que estén fabricadas las fibras del medio filtrante se
pueden clasificar los filtros de alta eficiencia de las turbinas de gas como [2]:

e Filtros de fibra sintética.
e Filtros de celulosa.

e Filtros mixtos: compuestos por una mezcla de fibra sintética y celulosa.

Por otra parte, en funcién de su forma, se pueden clasificar los filtros de alta eficiencia
como:

o Filtros de forma rectangular.

¢ Filtros de forma cilindrica o de cartucho (cylindrical or cartridge filters).

¢ Filtros con forma de bolsa (bag filters).
Los filtros con forma rectangular y de cartucho son los mas usados [12]. Los filtros con
forma de bolsa son mas utilizados en los pre-filtros (como se vio anteriormente).A su
vez, en funcion de cdmo los filtros de alta eficiencia almacenen las particulas que van

reteniendo, se pueden clasificar como:

e Carga en interior (depth loading): las particulas que son capturadas se
almacenan dentro del propio material filtrante.

e Carga en superficie (surface loading): las particulas capturadas no quedan

retenidas en el material filtrante, si no que quedan retenidas en la superficie
exterior de éste.

Los filtros de forma rectangular, al igual de los que tienen forma de bolsa, retienen las
particulas capturadas en el propio seno del material filtrante (depth loading). Ambos
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filtros, una vez que alcanzan un determinado grado de carga (es decir, cierta cantidad
de particulas retenidas), deben ser reemplazados por otros nuevos.

Adr Flow

Filter Media

Gasket

-Frame

Figura 19. Esquema del interior de un filtro rectangular de alta eficiencia [11].

Como se puede apreciar en la figura 19, estan constituidos por una serie de fibras
plegadas las unas con las otras. Estos filtros, son mucho mas sensibles a las fugas que
los filtros de cartucho. La pérdida de carga inicial (recién instalados) para ambos filtros
suele ser de 250 Pa aproximadamente. Sin embrago, la pérdida de carga final (justo
antes de ser limpiados o sustituidos) en filtros de cartucho es de 1000 Pa, mientras que
es de 625 Pa para los de forma rectangular [12]. En la figura 20, se puede ver la
apariencia fisica de un filtro rectangular.

Figura 20. Filtro rectangular de alta eficiencia [14].

La capacidad de almacenar las particulas que han sido atrapadas (dust holding capacity)
gue tiene cada tipo de filtro de alta eficiencia es un parametro dificil de definir porque
depende de la distribucion de tamafios de las particulas que entran con el aire. De esta
manera, para la misma pérdida de presion, un filtro puede retener mas masa de
particulas mientras mayor sea el tamafio de dichas particulas. Dicho en otras palabras,
un filtro se cargard mas rapidamente con particulas de pequefio tamafio que con la
misma masa de particulas de un tamafio mayor .Los filtros de cartucho tienen una mayor
capacidad de almacenamiento. A modo de ejemplo, mientras un filtro de cartucho es
capaz de retener 2500 g de polvo fino del desierto de Arizona, un filtro rectangular so6lo
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puede retener una cantidad de polvo comprendida entre 400 y 700 g [12]. Dicho de otra
forma, los filtros de cartucho pueden retener entre 4 y 6 veces mas particulas que los
filtros rectangulares. Otra ventaja que presentan los filtros de cartucho es que el sistema
de sellado de fugas que presentan es mas sencillo, y a la vez mas estanco.

Los filtros de cartucho, al igual que los rectangulares, también estan constituidos por
una serie de hojas unidas entre si. No obstante, y como se puede apreciar en la figura
21, estas hojas se distribuyen de forma radial:

Figura 21. Filtros de cartucho. Cortesia de Viledon Air Intake Systems.

Este tipo de filtros, puede almacenar las particulas capturadas en la superficie exterior
del medio filtrante (surface loading) o almacenarlas en el mismo seno del medio filtrante
(depth loading). Por otra parte, mientras que los segundos (depth loading) deben ser
sustituidos cuando se han cargado completamente, los primeros (surface loading)
pueden ser sustituidos o bien pueden presentar un sistema de autolimpiado (self-
cleaning systems). En ambos tipos de filtros, el aire los atraviesa de forma radial. Por
otro lado, los filtros de cartucho que presentan sistema de autolimpiado requieren una
estructura mas robusta. Dicha estructura esta constituida por una red metalica que se
instalada tanto en el interior como en el exterior del cartucho.

Como anécdota historica, el sistema de autolimpiado se desarroll6 por primera vez a
principio de los afios setenta en Oriente Medio, ya que se necesitaban grandes periodos
de tiempo para limpiar el sistema de filtrado (en los cuales tenia que estar parada la
turbina) cada vez que se producia una tormenta de arena. El sistema de autolimpiado
consiste en introducir un pulso de aire en el sentido contario al que esta circulando
normalmente la corriente de aire, como se puede observar en la figura 22 [1]. Estos
pulsos de aire se realizan cuando la pérdida de carga a través del filtro, que se mide en
todo instante mediante el sistema de control, alcanza un valor determinado.
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Figura 22. Esquema de un sistema de autolimpiado en filtros de cartucho.

La presion del aire utilizado para llevar a cabo los pulsos de aire estd comprendida entre
5,5y 7 bar. Este aire se toma normalmente mediante un bypass del mismo compresor
gue utiliza la turbina de gas, aunque también se podria tomar de un compresor auxiliar.
La duracion de los pulsos de aire estd comprendida entre 100 y 200 ms [11]. El polvo
gque es sacudido de los cartuchos se recoge en una tolva. Una ventaja que presenta el
sistema de auto limpiado frente al otro sistema de limpiado (es decir, la sustitucion por
otro equipo nuevo) es que no es necesario que la turbina tenga que parar mientras se
lleva a cabo la limpieza [2]. Para ello, la limpieza de los cartuchos se hace de forma
secuencial. Por consiguiente, aproximadamente sélo el 10 % de los cartuchos se limpian
simultdneamente. Por lo tanto, siempre hay un flujo de aire neto que esta llegando al
compresor de la turbina de gas. Un ciclo de limpieza completo tiene una duracion
comprendida entre 20 y 30 minutos [12].

Cada vez que se acciona el sistema de auto limpiado, el filtro regresa a unas condiciones
cercanas a las iniciales. No llega a la misma condicién que tenia porque el filtro se va
degradando con el tiempo debido a diversos factores como pueden ser los rayos
ultravioletas, el calor, la vida util de los materiales que constituyen el filtro.... Asi, cada
vez que el sistema de autolimpiado interviene, se reduce la pérdida de carga a través
de los filtros de cartucho. Sin embargo, la pérdida de carga nunca se reduce al valor que
tenia inicialmente. Esta conclusion se refleja en la figura 23 [11].

Pressure loss imit where

I / pulse cleaning occurs

Pressure Loss
Across Filter

™ Pressure loss after pulse
e . cleaning is higher than
- Initial pressure loss initial pressure loss
across filter

-

Operating Time

Figura 23. Variacion de la pérdida de carga con el tiempo utilizando un sistema de
autolimpiado.
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Llegado un punto, después de un cierto nimero de auto limpiezas, los filtros
autolimpiables también deben ser reemplazados por otros nuevos. La frecuencia con la
gue estos filtros deben ser reemplazados depende del material de cada filtro y de la
concentracion de polvo de cada ubicacion, aunque aproximadamente estd comprendida
entre 1y 2 afios. Para el caso concreto de una turbina MS 7001 de General Electric, el
tiempo que es necesario para sustituir completamente el sistema de filtrado de cartuchos
autolimpiables se puede estimar en 100 horas-hombre [12].

Los cartuchos auto limpiables se caracterizan por trabajar con una velocidad baja. Esto
se debe que si la velocidad de la corriente fuera alta, las particulas que son expulsadas
mediante el pulso de aire de un cartucho podrian ser reintroducidas en la superficie de
los cartuchos anexos. Ademas, la instalacion de dicho sistema de filtrado podria no estar
justiciada si la concentracion de particulas de pequefio tamafio es baja, ya que los
sistemas de autolimpiado son los que conllevan un mayor precio de compra e
instalacion. Por otro lado, los cartuchos auto limpiables presentan también la desventaja
de que son sensibles a corrientes de aire que arrastren particulas viscosas o pegajosas
como puede ser el caso del polen. Una vez que dichas particulas alcanzan la superficie
del material filtrante, se adhieren a ella, y no pueden ser retiradas mediante pulsos de
aire. Para evitar este problema, se suelen rodear los filtros con otra superficie con forma
de manga o calcetin. Esta superficie se debe reponer con méas frecuencia que los
cartuchos, pero presenta la ventaja de ser mucho mas barata.

2.5 Influencia de las condiciones climatoléqgicas v
geograficas en el sistema de filtracion.

En el aparatado anterior se describieron los diferentes elementos que componen el
sistema de filtracibn de una turbina de gas. Sin embrago, no todos ellos estan
necesariamente presentes en el sistema de filtracién de todas las turbinas de gas.

En este apartado, se estudiara como el clima de la ubicacién en la que se instale una
turbina, determinara, entre otros factores, que elementos constituiran el sistema de
filtracion. De esta forma, dicho sistema de una turbina ubicada en Siberia, cuyo clima es
artico, sera diferente al de una turbina situada en Oriente Medio, cuyo clima es desértico.
De la misma manera, para un tipo de clima dado, el entorno en que esté instalada la
turbina también influird en la eleccidn del sistema de filtracién adecuado. Es decir, el
sistema de filtracion de una turbina de gas que esté instalada en una zona industrial de
Andalucia, sera diferente al de una turbina situada en Andalucia que esté integrada
dentro de una zona rural. Esta conclusién también sera objeto de estudio en este
apartado.

En conclusion, tanto el clima como el entorno que rodea a la turbina de gas determinan
la eleccion del sistema de filtracion adecuado. En este apartado, se abordard el estudio
de la influencia de los climas que pueden resultar mas agresivos, y de los entornos mas
comunes en los que una turbina puede estar integrada. Por ultimo se establecera un
esquema con los sistemas de filtracion tipicos para las diferentes ubicaciones tratadas.
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2.5.1 Clima desértico.

Se caracteriza por ser un clima caluroso y seco, por la escasez de vegetacién, y por la
presencia de fuertes vientos, tormentas de arena o polvo, e intensas lluvias esporadicas.
El clima desértico esta presente fundamentalmente en el Norte de Africa (desierto del
Sahara), Oriente Medio, y algunas partes de Asia. A su vez, los desiertos se pueden
clasificar en arenosos o pedregosos (figura 24). En ambos tipos, el principal
contaminante que presenta el aire de admision es el polvo. Este puede proceder, o bien
de la arena (en desiertos arenosos), o bien del polvo que se genera cuando las piedras
que constituyen el terreno son rotas como efecto del transito animal o humano (en
desiertos pedregosos).

El tamafio de las particulas presentes en este tipo de clima puede oscilar entre 1y 500
micras. Por otra parte, la concentracion de particulas estd comprendida entre 0,1y 700
mg por metro cubico [15]. Los valores mas altos de ambos intervalos anteriormente
expuestos se corresponden a momentos donde se esta produciendo una tormenta de
arena. Hay que tener en cuenta la cercania de la ubicacion de la planta de produccion
de potencia con zonas gobernadas por un clima desértico. Esto es debido a que los
fuertes vientos pueden arrastrar las particulas a grandes distancias. A modo de ejemplo
[11], los fuertes vientos que se producen en la zona noroeste de Africa (conocidos como
viento Harmattan) pueden arrastrar particulas desde el desierto del Sahara hasta la isla
de Cabo Verde.

Figura 24. Desierto arenoso (izquierda) y pedregoso (derecha). Cortesia de
http://geomorfologiadefran.blogspot.com.es y de http://geomorfmarta.blogspot.com.es

Para evitar lo maximo posible la entrada de polvo a la turbina, se recomienda que la
entrada a la turbina esté situada a una altura superior a 8 metros [15]. Las cubiertas
exteriores son el primer elemento que constituye el sistema de filtracion en las
ubicaciones que presentan este tipo de clima. Debido a las tormentas que caracterizan
este tipo de climas, se suelen utilizar filtros de alta eficiencia autolimpiables. De esta
forma la produccion de electricidad no se ve interrumpida como producto de la aparicién
de este tipo de fenbmenos meteorol6gicos. De no utilizar filtros autolimpiables, los filtros
de alta eficiencia se cargarian muy rapidamente, por lo que se reduciria el nimero de
horas que puede estar funcionando la turbina. Ademas, se ha demostrado que aunque
el coste de compra de los filtros autolimpiables es mayor, lleva asociados menor coste
de operacion y mantenimiento.
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Sin embargo, si la ubicacion de la turbina en cuestion, ademas de estar definida por un
clima desértico, presenta grandes cantidades de humedad (por cercania con la costa,
por ejemplo), se tendria que tener en cuenta dicho aspecto a la hora de definir los
elementos que constituyen el sistema de filtracién. Esto se debe a que la humedad
promueve que se forme una especie de pasta pegajosa sobre los filtros de cartucho
autolimpiables que no puede ser eliminada correctamente con el sistema de
autolimpiado que tienen integrados los filtros (pulsos de aire). En estos casos, los filtros
de alta eficiencia de cartuchos se sustituyen por filtros de alta eficiencia rectangulares
(y por tanto no autolimpiables) en combinacion con otro elemento de filtracion,
normalmente un separador coalescente o un separador inercial.

2.5.2 Clima tropical.

Es el clima de las regiones que se sittan entre los trépicos de Cancer y Capricornio. En
estas regiones, la temperatura media mensual es superior a los 18 °C para todos los
meses del afio. Este clima se caracteriza por la presencia de vientos monzonicos, las
altas temperaturas, la elevada humedad, y por la presencia de plagas de insectos. De
esta forma, los principales agentes contaminantes son el agua y los insectos. Si la
turbina se instala cerca de la costa, también se debera tener en cuenta la sal como
posible contaminante. El polen podria suponer otro contaminante. No obstante, la
introduccion de polvo con la corriente de admision de aire que toma la turbina, es un
problema que no se plantea en este tipo de climas debido a la existencia de abundante
vegetacion. Por otro lado, el tamafio de las particulas presentes en este tipo de clima
oscila entre 0,01 y 10 micras. Mientras que la concentracion de dichas particulas se
sitla entre 0,01y 0,25 mg por metro cubico [15].

Durante la estacién lluviosa, la presencia de fuertes vientos ocasiona un fenbmeno
meteoroldgico conocido como ‘lluvia horizontal’. Debido a esto, la eficiencia de las
cubiertas exteriores se reduce, y por lo tanto mas agua en forma de lluvia penetra en el
sistema de filtracion del aire. Ademas de las cubiertas exteriores, el sistema de filtracién
estara constituido por separadores inerciales de rejilla, ademas de pre-filtros o filtros
rectangulares de alta eficiencia o de la presencia de ambos. Por otro lado, la elevada
humedad ambiental en combinacién con las altas temperaturas, promueve la aparicion
de moho y humedad. Para evitar dicho problema, es necesario que los materiales que
constituyen los diferentes elementos de filtracion presenten una adecuada resistencia a
la corrosion. De esta manera, el acero al carbono es el material mas usado, aunque
puede ser necesario la utilizacién de acero inoxidable si la presencia de sal es elevada
[11].

Ademas, el sistema de filtrado estara constituido por un pantalla de retencion de
insectos. Las plagas de insectos pueden suponer una amenaza importante para una
turbina de gas. Como ejemplo, en zonas tropicales de Asia y la India, la polilla Hepralidae
puede llegar a alcanzar un tamafio de 15 centimetros, y de llegar a poner hasta 1200
huevos en una noche. Por otra parte, este tipo de insecto es atraido por las luces de la
planta de produccién de potencia. Sin embrago, no en todos los sistemas de filtracién
del aire en climas tropicales deben estar instaladas la pantallas protectores todo el afio.
En algunas ubicaciones, éstas solo se instalan durante el periodo de cria del insecto
[15]. Finalmente, la velocidad de paso del aire través de estas pantallas suele ser
pequefia, aproximadamente 1,3 m/s, para evitar que los insectos sean succionados por
la red, y para que puedan escapar [1].
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2.5.3 Clima artico.

Se caracteriza por que la temperatura es inferior a cero grados durante la mayor parte
del afo, asi como por la presencia de abundantes precipitaciones en forma de nieve o
agua nieve. El mayor agente contaminante al que se enfrenta una turbina en un clima
artico es la deposicion de hielo en el sistema de filtracion y la posible penetracion a la
turbina. Por otra parte, es muy frecuente que instalaciones que presentan un clima artico
durante la mayor parte del afio, tengan un verano mas caluroso, y en el que haya
problemas relacionados con las plagas de insectos [15]. La aparicion del hielo se puede
deber a dos fendmenos diferentes. Uno es que sea introducido directamente a medida
gue el aire exterior entra en la turbina de gas. El otro es cuando entra aire himedo, que
al atravesar el sistema de filtracion disminuye su presion, y como consecuencia su
temperatura, con lo se puede producir la formacién de hielo.

Aunque las cubiertas protectoras se incluyen en la inmensa mayoria de los sistemas de
filtracion de todas las turbinas de gas, su instalacion es todavia mas relevante cuando
dicha turbina se encuentre en un clima artico. Ademas, en este tipo de climas requieren
de un mayor tamafo. La velocidad del aire a través de ellas sera de 1,3 m/s como
maximo [15]. Seguidamente, el sistema de filtracion incorporard una pantalla protectora
de insectos. A continuacion, se instalara un sistema anti-hielo (anti-icing systems). El
sistema antihelio consiste en aumentar la temperatura del aire para evitar que se forme
hielo que pueda llegar a entrar en la turbina. Los dos sistemas antihelio mas usados
consisten en sangrar aire del compresor (que ha sido comprimido y por tanto esta mas
caliente) y utilizar los gases de escape de la turbina. Seguidamente, se suele incorporar
un filtro autolimpiable de alta eficiencia. Este tipo de filtros son muy usados en este tipo
de climas porque pueden retirar el hielo que se instala en los cartuchos mediante pulsos
de aire, ayudando de esta forma al sistema anti-hielo. Ademas, si la concentracién de
particulas es elevada, habra que colocar un filtro rectangular de alta eficiencia aguas
abajo del filtro autolimpiable. Por ultimo, si la presencia de humedad es alta, se habra
de incorporar un separador coalescente.

2.5.4 Zonarural.

La estructura del sistema de filtracion de una turbina de gas en un medio rural depende
en gran medida del clima que predomine en la ubicacién en cuestion. La concentracion
de particulas estd comprendida entre 0,01 y 0,1 mg por metro cubico. A su vez, el
tamafio de dichas particulas, suele oscilar entre 0,01 y 3 micras [15]. Es importante
discernir si la turbina esta rodeada de un entrono forestal o de si esta insertada dentro
de un entorno agricola. Si el entorno es agricola, la presencia de contaminantes estara
fuertemente influenciada por las diferentes estaciones del afio. De esta forma, durante
el periodo de arado y siembra, habra contaminantes en forma de fertilizantes y
pesticidas, mientras que en la época de siega o recoleccion la concentracion en aire de
particulas del propio cultivo en cuestién aumentaran .Por otra parte, si el entorno que
rodea a la turbina es forestal, la concentracion de contaminantes a los que se entrada
la turbina es menor debido a la proteccion que proporciona el follaje de la vegetacion
circundante.

El sistema de filtracion en zonas rurales suele estar compuesto por cubiertas
protectoras, pre-filtros y filtros de alta eficiencia. Ademas, si la proliferacién de insectos
durante ciertas épocas del afio es alta, el sistema de filtrado se complementa con una
pantalla protectora. Normalmente, el filtro de alta eficiencia sera autolimpiable si el
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entorno que roda la turbina es agricola, mientras que sera de forma rectangular si el
entorno que engloba a la turbina es forestal. Por dltimo, debido a que el ambiente no es
muy agresivo desde el punto de vista de la corrosion, el material utilizado para la
construccion de los elementos del sistema de filtrado suele ser acero al carbono.

2.5.5 Zona urbana.

Al igual que sucede en la zona rural, el tipo de contaminantes presentes en el aire
depende mucho del clima predominante en la region. Ademas, el tipo de contaminante
que haya depende de la época del afio. En general, la concentracion de las particulas
contaminantes se encuentra entre 0,03 y 10 mg por metro cubico mientras que el
tamafio de estas particulas estd comprendido entre 0,01 y 10 micras [15]. Por otro lado,
también se deberan considerar los aspectos relacionados con el ruido. Por otra parte, la
presencia de humos procedentes del trafico o de industrias cercanas constituye un serio
contaminante. Si la ubicacién esta cerca del mar, el sistema de filtracion tendria que
contemplarlo, para de esta forma evitar la penetracion de sal a la turbina. Si es un clima
frio, se deberia considerar la incorporacion de un sistema anti-hielo (anti-icing system).

El sistema de filtrado estara constituido por varios elementos. La combinacién de dichos
elementos de filtracion debe ser elegida en funcién de los contaminantes locales de la
ciudad en cuestiéon. En general, el sistema de filtrado suele estar compuesto por
cubiertas protectoras, pre-filtros y filtros de alta eficiencia. Estos ultimos pueden ser
rectangulares o de cartucho. Ademas ninguno de los tipos de filtros de alta eficiencia
gue utilizan las turbinas en zonas urbanas son autolimpiables. Esto se debe a la
presencia de pegajosos aerosoles que impiden el correcto funcionamiento del sistema
de autolimpieza [11]. Finalmente, la carcasa de los filtros estd hecha por acero al
carbono, y recubierta por una superficie protectora.

2.5.6 Zona industrial.

Cuando la turbina de gas esta integrada dentro de un entrono industrial, la mayor
cantidad de contaminantes que pueden ser introducidos en la turbina proceden de las
chimeneas de las industrias colindantes o cercanas. Asi, los contaminantes pueden
estar presentes en forma gaseosa, sélida, o de aerosol. El tamafio de las particulas
solidas suele ser inferior a una micra. Cuando los contaminantes se encuentran en fase
sélida, no pueden ser retirados del aire mediante los medios de filtracibn mecéanicos. Por
otro lado, los aerosoles son dificiles de retener, con lo que conducen al ensuciamiento
de los alabes del compresor. Atendiendo a la idiosincrasia de cada entorno industrial, el
sistema de filtracion puede tener que enfrentarse a contaminantes de diversa indole,
como pueden ser las particulas emitidas por aserraderos, fundiciones, minas...Habria
que prestar mayor atencion cuando se trate de una industria petroquimica.

Al igual que la inmensa mayoria de casos, el sistema de filtracién de una turbina ubicada
en un entorno industrial, esta precedido por las cubiertas protectoras. Ademas, debido
al pequefio tamafio de las particulas en este tipo de ambientes, un sistema de filtrado
de alta eficiencia es necesario. Este no suele ser autolimpiable, por las mismas razones
que se expusieron para el caso de un entorno urbano. Por dltimo, cuando se va a
determinar los elementos que van a constituir el sistema de filtracion, no sélo se tiene
gue tener en cuenta las instalaciones que hay instaladas hasta la fecha en el complejo
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industrial en cuestion, sino que hay que considerar la posible implantacién de nuevas
industrias en el futuro.

2.5.7 Zona marina.

Se caracteriza por la presencia de la sal como principal agente contaminante. La sal
promueve la aparicién de corrosion y ensuciamiento de los elementos que componen la
turbina. La sal esté presente en el ambiente en forma de aerosol. La fase en la que el
aerosol de sal se presente es un parametro que dependera fundamentalmente de la
humedad relativa del ambiente exterior. Asi, el aerosol sera seco si la humedad es
inferior al 40 %, y sera hiumedo si la humedad es superior al 70%, y serd una mezcla de
ambos estados si la humedad se encuentra en el intervalo comprendido entre ambas
cotas [16].

En funcién de la ubicacion que tiene la turbina de gas, la zona marina se puede dividir
en zonas costeras, zonas marinas de baja profundidad (definida en la bibliografia como
marine), y zonas de ultramar (offshore). La zona costera se define como aquella que
pertenece a tierra firme, pero que no esta alejada mas de 16 kilometros de la linea de
costa. La zona marina de baja profundidad esta situada en el mar, pero en una distancia
con la costa inferior a 30,5 metros. Finalmente, la zona de ultramar, esta situada también
en el mar, pero a una distancia de la costa mayor a 30,5 metros [16].

La zona costera es la que presenta menor cantidad de sal en el aire exterior. Sin
embrago, es la que es mas vulnerable a la posible aparicién de los contaminantes
caracteristicos de ubicaciones situadas en tierra, como puede ser el polvo, hojas,
insectos... La arena representa otro tipico agente contaminante en las zonas costeras.
Algunas de las instalaciones situadas en zonas costeras, utilizan agua de mar como
refrigerante, por lo que la presencia de sal en el ambiente aumenta. En términos
generales, la concentracion de sal es un parametro que es inversamente proporcional a
la distancia del emplazamiento a la costa. Sin embargo, atendiendo a la velocidad y
direccion del viento asi como a la topografia de la zona, se puede dar el caso de que la
concentracion de sal de una zona costera sea mas elevada a medida que la distancia a
la costa aumente. El sistema de filtracion suele estar compuesto por separadores
inerciales de rejilla, pre-filtros, y filtros de eficiencia.

Cuando una turbina de gas esta trabajando en la zona marina de baja profundidad,
normalmente es porque la turbina esta integrada en un barco. Esta situacion se da
cuando el viaje del navio se realiza bordeando la costa, o cuando el navio se encuentra
anclado en un muelle. Ademas, el sistema de filtracion debera considerar las
limitaciones de tamafio presentes en los navios, por lo que se habra de llegar a una
solucion de compromiso entre tamafio del sistema de filtrado y fiabilidad de la turbina.
En las zonas marinas de baja profundidad, bajo ciertas condiciones de velocidad y
direccién del viento, pueden aparecer los contaminantes tipicos de ubicaciones
instaladas en tierra. Si la altura de la entrada del aire de admision es inferior a 15 metros,
la cantidad de contaminantes que son absorbidos por la turbina depende de la
orientacion de ésta. La configuracion mas utilizada del sistema de filtracién en este tipo
de zonas es la compuesta por separador inercial de rejilla / separador coalescente/
separador inercial de rejilla [15].
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Las turbinas de gas de ultramar (offshore) estadn instaladas fundamentalmente en
plataformas petroliferas. El principal contaminante es la sal, que llega al aire, entre otros
factores, a causa del oleaje. Sin embargo, en las zonas de alta de mar, la concentracién
de sal en el aire es menor que en las zonas marinas de baja profundidad. Este hecho
se debe a que las turbinas que estan instaladas en plataformas petroliferas, estan
instaladas a una altura mayor (del orden de unos 30 metros) que las turbinas que estan
instaladas en navios. Sin embargo, los sistemas de filtracion en turbinas instaladas en
zonas de ultramar, deben hacer frente a contaminantes similares a los presentes en
zonas industriales (apartado 2.5.6). Por otra parte, el sistema de filtrado de esta zonas
suele incluir un separador coalescente, un separador inercial de rejilla, y un filtro de alta
eficiencia. A veces serd necesario introducir un pre-filtro. Por otro lado, debido a la
presencia de agentes corrosivos, la carcasa de los filtros esté fabricada con acero al
carbono o aluminio.

Figura 25. Turbinas de gas integradas en zonas de alta mar. Cortesia de Repsol
(izquierda) y de [11] (derecha).

2.5.8 Esquema comparativo.

Finalmente, se puede decir que el sistema de filtracion no se cefiira exclusivamente a
uno de los definidos en la clasificacion anterior, si no que puede venir determinado por
la combinacién de las especificaciones de varios de ellos. De esta forma, si una turbina
de gas es instalada en un barrio de la ciudad de Bogota, el sistema de filtrado debera
tener en cuenta las especificaciones que se dieron tanto para clima tropical como las
gue se dieron para zona urbana. Por ultimo, a modo de resumen, en la figura 26 se
expone un diagrama simplificativo con dos configuraciones tipicas del sistema de filtrado
para cada uno de los casos estudiados anteriormente.
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Figura 26. Sistemas de filtracion tipicos para diferentes entornos [11].
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3 Fundamentos teoricos de la refrigeracion
del aire de admision.

3.1 Variables a considerar en la refrigeracion de aire.

Cuando se habla de las caracteristicas del aire hUmedo, normalmente se suele hablar
de su humedad relativa y de su temperatura (temperatura de bulbo seco). Sin embargo,
a partir de la humedad relativa y de la temperatura (temperatura de bulbo seco), no se
puede conocer el resto de parametros que caracterizan al aire humedo (humedad
absoluta, temperatura de bulbo humedo, temperatura de rocio, presion...). Esto se debe
a que el aire himedo es una mezcla constituida por dos componentes (aire seco y vapor
de agua) y una sola fase (fase gaseosa). De esta forma, la regla de las fases de Gibbs
establece el niUmero de variables independientes que es necesario conocer para definir
completamente el aire humedo. Dicha regla se puede expresar como,

Nygr =nC —nF + N (2)

En donde nC es el niumero de componentes (igual a dos), nF el nimero de fases (igual
a uno), y N el nimero de variables de estado del sistema (en este caso presion y
temperatura). De esta manera, se tiene que el niUmero de variables independientes
necesarias es de tres. Es decir, conociendo tres parametros del aire, el resto quedan
definidos. Dado que la presién depende de la altitud del emplazamiento donde esté
instalada la turbina, y dado que el emplazamiento de cada planta es conocido, la presion
siempre sera una variable que esta fijada a priori, y que por lo tanto no se puede
modificar. Dicho en otras palabras, cuando se fijen la temperatura de bulbo seco y la
humedad relativa, estaran definidas completamente todas las variables que caracterizan
al aire. Dado que la refrigeracion es un proceso que trata el aire desde unas
condiciones exteriores (ambiente) hasta la entrada a la primera corona de rotor del
compresor, sera necesario definir las propiedades del aire hUmedo en estos dos puntos.

3.2 Influencia de la refrigeracion del aire de admision.

3.2.1 Influencia de la temperatura de admisién sobre el gasto
masico.

La temperatura del aire de admisién influye en el gasto mésico de aire aspirado por el
compresor a través de la densidad. A su vez, la potencia desarrollada por la turbina de
gas es funcién del gasto masico de aire. La potencia que desarrolla una turbina de gas
de ciclo simple no regenerativo se puede expresar de la siguiente forma,

W =mi, *W, €)

En donde m es el flujo masico de aire que evoluciona a través del motor (medido
normalmente en kg/s), y W, el trabajo especifico del mismo (medido normalmente en
kJ/kg). Se puede observar (ecuacién 3) que si aumenta el flujo masico de aire aumentara
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la potencia que desarrolla la turbina. A su vez el flujo méasico de aire se puede expresar
como,

Mg =p*v (4)

En donde p es la densidad (kg/m3) y ¥ el caudal volumétrico (medido en m3/s). Para un
régimen de giro dado [5], es decir para una velocidad angular constante, el caudal
volumétrico que atraviesa el motor es constante, por lo que para aumentar el gasto
masico de aire (y con ello la potencia), serd necesario aumentar la densidad. De lo
anterior se deduce el interés que tiene la refrigeracion del aire de admision. Esto se debe
a que cuando se reduce la temperatura del aire de admision, la densidad del aire de
entrada aumenta, y de esta forma aumenta el flujo masico de aire, y con ello, también
la potencia.

3.2.2 Influencia de la temperatura de admisién sobre el trabajo
especifico.

Se ha llegado anteriormente a la conclusién de que interesa reducir la temperatura del
aire de admision para de esta forma aumentar el gasto masico y asi la potencia. Sin
embargo, la potencia no depende Unicamente del gasto masico de aire, sino que
también depende del trabajo especifico. Por esta razén, se analiza en este apartado la
influencia de la temperatura de admision sobre el trabajo especifico. Este, a su vez, se
puede expresar como,

We=Q+F)«Wp,—-W, 5)
En donde:
W, = trabajo especifico de expansién (kJ/kg).

W, = trabajo especifico de compresion (kJ/kg).
F = dosado
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Figura 27. Esquema de un ciclo simple no regenerativo. Fuente: elaboracion propia.

En base a la figura 27, el trabajo especifico se puede expresar como,
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We = (1+F)*Cpg*(toa —toz) — Cpa * (toz — to1) (6)

En donde:

Cp,g = calor especifico a presion constante de los gases de combustion (kJ/kg K)
Cp,q = calor especifico a presion constante de del aire (kJ/kg K)

Puesto que la temperatura de los gases de combustion a la entrada de la turbina (estado
03) se mantiene constante, ya que solo se esta analizando la temperatura de admision
TO1, el dosado se mantendra constante. Por lo tanto, el trabajo del motor térmico turbina
de gas s6lo dependerd de los trabajos especificos de compresion y de expansion. Dicho
de otra manera,

We = We(Wr, W,) (7)

A continuacion se analiza la influencia de la temperatura de admision sobre los
trabajos especifico de compresion y de expansion. De esta manera;

Cpa
We =Cpa* (Toz — To1) = * (Tozs — Tor) =

Cp,a * Tor . (Tozs B 1)
Ne N¢

To1

(8)

Lo que dicha ecuacion esta diciendo es que (suponiendo que el rendimiento isoentrépico
con el que trabaja el compresor se mantiene constante) el trabajo especifico de
compresion es mayor cuando aumenta la temperatura de admisién o cuando aumenta
la relacion de compresion. Esto se puede representar en un diagrama T-s (figura 28).

T A\ Pgs TA Pos

Poy Po,

W, < W_e

Ty < Toy =
Pyz

v
oV

Figura 28. Representacion del trabajo de compresion en un diagrama T-s. Fuente:
elaboracion propia.

43



Recapitulando, se llega a lo siguiente,
_ Po>
We =W, G Tor) (9)
01
A continuacién se analiza la influencia de la temperatura de admisién sobre la relacién

de compresion del compresor. En la figura 29 se representan las curvas caracteristicas
tipicas de un compresor axial.

Po2 A

Poy

IOI

) ma '\?;;
Poy

Figura 29. Curvas caracteristicas de un compresor axial. Fuente: elaboracién propia.

En la figura 29 se puede observar como la relacion de compresion depende de la
velocidad angular adimensional y del gasto adimensional (representado en el eje de
abscisas). Es decir,

Poa _ Poz [Ma*yTor N
Po1  Po1 Po1 ',/T01

(10)

Para ver cémo influye la temperatura de admisién sobre el gasto masico adimensional,
se transforma la expresion de este. De esta forma,

. POl * M
My xJTo1 V*p*4Tp1 U*R*TM*\/T01 v*M veM 1
Poq Po1 Po1 R * /Ty R /Ty, (11)
Dado que el flujo volumétrico, la constante de los gases ideales, y el peso molecular del
aire no depende de la temperatura de admision, se puede afirmar que el gasto

adimensional depende Unicamente de la temperatura adimensional (siendo gasto
adimensional y temperatura de admision magnitudes inversamente proporcionales). Es

decir,
my * /T, 1 my * /T, 1
AN 0y a 01 « (12)

=

Pos Tor P Tos
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Por otra parte, dado que la velocidad de giro sera constante para diferentes valores de
la temperatura de admision (aunque si variaré la velocidad de giro adimensional al variar
la temperatura), se puede decir que la relaciébn de compresion solo depende la
temperatura de admision. De esta forma,

@:@m‘l* Toy N Poz Poz(T)
Po1  Pox Poy ,/To P01 Poy ot (13)

Y el trabajo de compresion,

We =W [22 (To) Ton)| = W = We (To)

[P01 (14)
En conclusién, cuando aumenta la temperatura de admision, tanto el gasto adimensional
como la velocidad de giro adimensional se reducen. Si se representan estas tendencias
en las curvas caracteristicas del compresor, se puede analizar cdmo evolucionara la
relacién de compresion.

Poz A

Poy

> Ma*yTos m, To N
Py,

Figura 30. Curvas caracteristicas de un compresor axial para dos temperaturas de
entrada distintas. Fuente: elaboracion propia.

En la figura 30 se observa que cuando aumenta la temperatura de admision, la relaciéon
de compresion de compresion se reduce. Es decir, la temperatura de admisiéon y la
relacion de compresion son magnitudes inversamente proporcionales. Llegados a este
punto, se tiene informacion para poder determinar la influencia de la temperatura sobre
el trabajo especifico de compresion.
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Figura 31. Representacion del trabajo de compresion en un diagrama T-s para
diferentes temperaturas de entrada y relacion de compresiéon. Fuente: elaboracion
propia.

Finalmente, el diagrama T-s de la figura 31 muestra que cuando aumenta la temperatura
de admisién, el trabajo especifico de compresion aumenta.

Para analizar la influencia de la temperatura de admision en el trabajo de expansion se
sigue un proceso similar al del trabajo de compresién. El trabajo de expansion puede
expresarse de la forma siguiente,

To4
Wr = Cp g * (Toz = Tos) = Cpg *Ne * (Toz = Toas) = Cpg * Ne * Toz * (1 T S)
03
| ]|
Cpog*T 1
WT = M * 1 _ —_1
ne Yo (15)

| ()"

Al igual que para el caso anterior, se mantiene la hip6tesis de que la temperatura a la
entrada a turbina y el rendimiento interno de la turbina no dependen de la temperatura
de admisién y se desprecia la pérdida de presion de remanso en la camara de
combustidn. De esta manera, el trabajo especifico de expansion solo es funcién de la
relacion de compresion. Mientras mayor sea el valor de la relacion de compresion,
mayor sera el trabajo especifico de expansion. Dado que como se estudié
anteriormente, cuando aumenta la temperatura de admision se reduce la relacion de
compresion, se puede concluir que cuando aumenta la temperatura de admision se
reduce el trabajo especifico de expansion. Dicho en otras palabas, la temperatura de
admisién y el trabajo de expansion son magnitudes inversamente proporcionales. Dicha
conclusién se puede ver mas claramente si se representa la evolucion del fluido de
trabajo en el diagrama T-s (figura 32).
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Figura 32. Representacion del trabajo especifico de expansion para dos valores
diferentes de la temperatura de admision. Fuente: elaboracion propia.

Finalmente, como conclusion, se puede decir que cuando aumenta la temperatura de
admision, el trabajo especifico de compresion aumenta, y el de expansion se reduce, y
por lo tanto, el trabajo especifico del ciclo se reduce. Por otra parte, también se dedujo
gque el gasto masico disminuia cuando aumentaba la temperatura de admisién. Por lo
tanto la potencia disminuye a medida que aumenta la temperatura de admisién. De ahi
la importancia de refrigerar el aire de admision.

Como regla general, se puede establecer [18] que aproximadamente cada grado
centigrado que aumenta la temperatura de entrada al compresor, la potencia que da la
turbina disminuye un uno por ciento.

3.2.3 Influencia de la temperatura de admision sobre el rendimiento.

Una vez establecido que resulta interesante a priori reducir la temperatura del aire de
admision para aumentar la potencia que da la turbina, se realizara un analisis cualitativo
para establecer el efecto de la temperatura de admision sobre el rendimiento térmico de
dicho motor térmico. El rendimiento térmico se puede expresar como,

114

= 16
miy * PCI (16)

n
Como se ha deducido anteriormente, cuando se reduce la temperatura del aire de
admision, el flujo masico de aire aumenta. Dado que la temperatura de los gases a la
salida de la camara de combustion se mantendra constante, la masa de combustible
tendrd que aumentar en la misma proporcion que lo hace la masa de aire, para que de
esta forma se mantenga constante el dosado. Por lo tanto, en la ecuacién 16 se puede
observar que tanto el término del numerador como el término del denominador
aumentan, por lo que dicha expresion no da informacién directa de como evolucionara
el rendimiento cuando cambia la temperatura de admision. Por lo tanto se va a
transformar dicha expresion como sigue.
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w nig * We _ g * W L ow
= = = = n E3
mg x PCI  my«PCl  myxPCl  FxPCI ¢ (17)

n

Puesto que el poder calorifico y el dosado se mantienen constantes, se tiene que cuando
aumenta la temperatura de admision al compresor el trabajo especifico disminuye y por
tanto también disminuye el rendimiento térmico. En conclusion, interesa que la
temperatura de admision sea lo méas baja posible para aumentar el rendimiento.

3.2.4 Influencia de la temperatura de admision sobre la temperatura
de escape de la turbina.

Por otro lado, se tiene que la temperatura de salida de los gases de escape disminuye
cuando lo hace la temperatura de entrada al compresor. Dicha relacion se puede
apreciar en el diagrama T-S representado en la figura 32 o en la gréfica de la figura 33
[19].
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Figura 33. Evolucién de la temperatura de los gases de escape de la turbina en
funcién de la temperatura de admision.

Esta grafica es congruente con las conclusiones a las que se llegé anteriormente. Es
decir, mientras mas alta sea la temperatura de admision al compresor, mayor sera la de
los gases de escape, y por tanto, se puede decir que la corriente de gases queda en el
ambiente con una exergia mayor, por lo que es de esperar que el rendimiento térmico
del ciclo sea menor. Por otra parte, si se analiza ahora el efecto de la temperatura de
admisién sobre un ciclo combinado, cabria preguntarse si resulta interesante la
refrigeracion del aire de admision porque se reduce la temperatura de los gases de
escape, y con ello la potencia que proporciona el ciclo de cola (ciclo de vapor). Sin
embargo, la experiencia demuestra que si resulta atractivo refrigerar el aire de admision
en ciclos combinados [19], ya que el aumento de potencia del ciclo de cabeza (ciclo
Bryton) es superior a la disminucion de la potencia del ciclo de vapor (ciclo Rankine).
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3.2.5 Influencia de la humedad del aire de admision.

Ensayos realizados con diferentes turbinas de gas [6], muestran que tanto la potencia
como el rendimiento disminuyen cuando aumenta la humedad del aire de admision.
Cabe decir, ademas, que el efecto de la temperatura es mas acusado que el de la
humedad.

3.2.6 Caso real.

A continuaciéon se mostrara la aplicacién a un caso real de una turbina de gas tipica
cuando se modifica la temperatura de admisién. De esta forma, se pondran de
manifiesto de forma préctica, las conclusiones a las que se llegaron de forma teérica en
los apartados anteriores. Los pardmetros con los que trabaja la turbina, se recogen en
la tabla de la figura 34 [4].

Parametro Valor
Tipo de ciclo ciclo simple no regenerativo
Relacién de compresién 11,0
Temperatura de entrada a turbina 1.385,1 °C
Gasto de aire 141,16 kg/s
Rendimiento interno del compresor 85,4 %
Rendimiento interno de la turbina 86,8 %
Rendimiento de la cAmara de combustion 99%
Pérdida de carga en la camara de combustién 1,17 %
Combustible gas natural
Poder calorifico inferior 48.235,6 KJ/Kg

Figura 34. ParAmetros nominales de una turbina.

En la figura 35 [4] se muestran las curvas de correccion de rendimiento térmico,
consumo especifico de calor (“Heat Rate”) y potencia de la turbina de gas cuyas
especificaciones en condiciones ISO (temperatura ambiente 15 °C, presiébn ambiente
1,013 bar, humedad relativa del aire 60%) se relacionan en tabla de la figura 34 [4].
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Figura 35. Variacion de diferentes parametros en funcion de la temperatura de
admision

De dicha figura se pueden extraer las siguientes observaciones que estan en
concordancia con el analisis efectuado en los apartados anteriores:

e Como era de esperar, en las condiciones ISO (TO = 15 °C, PO = 101.3 kPa, @=
60%), potencia, rendimiento y Heat Rate coinciden con el nominal de la turbina.

e Tanto rendimiento como potencia disminuyen a medida que lo hace la
temperatura de entrada al compresor.

e La variacion de la potencia es mas acusada que la variacion del rendimiento.
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4 Enfriadores evaporativos de medio
humedo.

4.1 Principio de funcionamiento de los enfriadores
evaporativos de medio humedo.

Este es el sistema de refrigeracion del aire de admisién en turbinas de gas que primero
se desarroll6. Dicho sistema consiste en poner en contacto la corriente de aire que se
quiere enfriar con una corriente de agua. El aire, que esta a una temperatura superior a
la del agua, evapora parte de ésta, y al hacerlo, cede calor al agua. Como consecuencia,
la temperatura de bulbo seco del aire disminuye. Por tanto, el calor sensible de la
corriente de aire ha disminuido. Por otra parte, y simultaneamente, cuando el aire
evapora el agua liquida, el vapor de agua que se genera es absorbido por la corriente
de aire. De esta forma, aumenta el contenido de humedad presente en el aire, y como
consecuencia, a medida que el aire atraviesa el enfriador, aumenta su calor latente.
Finalmente, como se puede observar en la figura 36, la entalpia de la corriente de aire
a su paso por el evaporador no varia. Esto se debe a que el aumento de calor latente
es igual a la disminucién del calor sensible.
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Figura 36. Diagrama psicrométrico dela aire a su paso por un enfriador evaporativo de
medio humedo. Fuente: elaboracion propia.

La forma de trabajar de dicho sistema de refrigeracion es muy sencilla y se desarrolla
de forma ciclica. El agua que se encuentra en la bandeja de condesados es bombeada
hasta el colector de distribucién mediante una bomba de recirculacion. Una vez que el
agua llega al colector de distribucion, ésta es expulsada uniformemente. A continuacion,
el agua cae en el medio evaporativo, al que humedece. Por ultimo, el agua va
descendiendo por el medio evaporativo por accion de la gravedad y llega finalmente a
la bandeja de condensados. De esta forma, el agua vuelve a llegar al mismo lugar de
donde partié y el ciclo se vuelve a repetir. Las caracteristicas de los diferentes elementos
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que componen el sistema de refrigeracion se expondran con mayor profundidad en
apartado 4.3. En la figura 37 se puede ver la constitucién tipica que presenta dicho
sistema.
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Figura 37. Esquema de un enfriador evaporativo de medio humedo [18].

A pesar de que cuando el aire se pone en contacto con el aire, la humedad presente en
la corriente de aire aumenta, el aire no llega a saturarse completamente. Es decir, la
corriente de agua no absorbe todo el vapor de agua que puede. Esto se debe a que
para que el aire saliera completamente saturado, el espesor del medio de evaporado
deberia ser muy grande, y a que la velocidad de paso del aire a través del medio deberia
ser muy pequefia, con lo que la seccion de paso necesaria deberia ser muy grande. En
definitiva, para conseguir que el aire saliera con una humedad relativa del 100 %, el
tamafio del enfriador deberia ser muy grande, lo que supondria una barrera o restriccién
tecnolégica importante. De esta forma, se introduce la efectividad de un enfriador
evaporativo. La efectividad es un parametro que se define como el cociente entre el
salto de temperaturas real que experimenta el aire a su paso por el enfriador y el salto
de temperaturas maximo que podria alcanzar el aire, que se corresponderia a si el aire
saliera completamente saturado. Utilizando la notacion de la figura 36, se define la
eficiencia como,

salto real To1 — To2

salto maximo Tor — Tor,wp (18)

- TDBl - TDBZ — TDBl - TDBZ
Toss —Tws  WBD (19)

En donde,
e Tpp, = temperatura de bulbo seco a la entrada.
e Tzp, = temperatura de bulbo seco a la salida.

e T,p, = temperatura de bulbo humedo.

e WBD = depresion de bulbo humedo (wet bulb depresion)
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Se puede decir que la eficiencia es un parametro que mide la cercania entre las
condiciones del aire de salida del enfriador y las condiciones del aire saturado. Asi,
cuando ésta es del 100%, el aire sale a la temperatura de bulbo humedo, y cuando la
efectividad es del 0%, la temperatura de bulbo seco de la corriente de aire a la salida
es igual a la que tenia a la entrada. Ademas, es un parametro que se puede expresar
en tanto por uno (como se define en la expresiones 18 y 19) o en tanto por ciento.
Aproximadamente, suele estar comprendida entre el 85% y el 90% [20].

Como se puede apreciar en el diagrama psicrométrico, el enfriamiento evaporativo se
caracteriza porque la temperatura de bulbo himedo se mantiene constante a medida
que la corriente de aire atraviesa el cambiador. Como consecuencia, la temperatura de
a la salida del enfriador, que sera igual a la temperatura de entrada del compresor,
dependerd de la temperatura de bulbo seco del aire exterior, de la efectividad del
cambiador y de la depresidén de bulbo himedo. Visto de otra manera, el salto térmico
gue se puede enfriar el aire es una funcién de la efectividad y de la depresién de bulbo
huamedo. Dado que la efectividad del enfriador evaporativo de medio himedo es un valor
fijo para cada enfriador, el salto térmico que es posible enfriar el aire depende de la
depresion de bulbo himedo. Dicha conclusibn se expresa matematicamente
trasformando la expresion 19.

Tppz = Tpp1 — €* (Tpp1 — Twa) (20)
Tppz = Tppy —€* WBD (21)
Tpp1 —Tpp2 = € * WBD (22)

ATDB = e¢xWBD (23)

De esta forma, cuanto mayor sea la temperatura de bulbo humedo, mayor sera el salto
térmico que el aire podra ser enfriado (también conocido como grado de enfriamiento).
Normalmente, la depresién de bulbo himedo es mayor cuanto mayor sea la
temperatura ambiente y menor sea la humedad del aire exterior. Por tanto, a priori, se
puede decir, que este tipo de tecnologia alcanzara mejores resultados en ubicaciones
dominadas por climas cdlidos y secos. Por otro lado, el salto térmico maximo que se
puede enfriar el aire dependeréa de las condiciones ambientales.

Finalmente, se expone un ejemplo de como se calcularia la temperatura de salida del
aire. Las condiciones exteriores pueden ser medidas facilmente, por lo que seran
conocidas. Por otra parte, la eficiencia vendra determinada por las curvas caracteristicas
que proporcione el fabricante (se hablara de estas curvas en el apartado 4.4). De esta
forma, la eficiencia también sera conocida. Si se supone que ésta se sitla en un 85%,
que la temperatura del aire exterior de bulbo seco es de 40 °C y la humedad relativa del
20%, la temp. de bulbo humedo sera entonces igual a 21,8 °C. Con la expresion 21,

TDBZ = TDBl — &E* (TDBl - TWB) = 4‘0 - 0,85 * (40 - 21,8) = 24,5 OC
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4.2 Parametros de operacion.

En este apartado se abordara el estudio de las diferentes variables que caracterizan
todo sistema de refrigeracion evaporativo de medio hiumedo. El que puede ser mas
representativo es la eficiencia, aunque no se hablara de ella porque ya se estudio en el
apartado anterior. El resto de parametros que definen este tipo de sistemas son:

e Tasa de evaporacion del agua (evaporation rate): se define como la cantidad
de agua que es absorbida por la corriente de aire, y se denota con la letra E. La
tasa de evaporacién depende de las condiciones del aire exterior. De esta forma,
factores como las temperaturas de bulbo seco y de bulbo humedo o como la
presion determinan la cantidad de agua que se evapora en el aire [18]. La tasa
de evaporacion se puede calcular mediante la siguiente expresion [21],

V * (Wy — 1) *
Pw

En donde,

E =tasa de evaporacion (m3/s)

V, = caudal volumétrico de aire a la entrada (kg/s)
w, = humedad absoluta a la entrada (kg/kg)

w, = humedad absoluta a la salida (kg/kg)

p, = densidad del aire a la entrada (kg/m3)

py = densidad del agua (kg/m3)

Para que quede reflejado mas claramente la expresién anterior, se expondra un
ejemplo. Para ello, se utilizaran los mismos datos que los utilizados en el ejemplo
anterior. De esa forma, el valor de la densidad y de la humedad absoluta del aire
a la entrada se puede conocer a partir de la humedad relativa y de la temperatura
de bulbo seco. En este caso, para una humedad relativa del 20% y una
temperatura de 40 °C, la densidad del aire se corresponde con un valor de 1,11
kg/m3, y la humedad especifica con 0,0091 kg/kg. Por otro lado, como se
conoce la temperatura de bulbo seco a la salida (se calculé en el ejemplo
anterior), y la temperatura de bulbo himedo, se puede saber el valor de la
humedad especifica a la salida, que se corresponde con 0,0153 kg/kg. Por
tanto, el Unico valor que se desconoce es el caudal volumétrico de aire. Este es
un valor que viene determinado por la propia turbina de gas. En este ejemplo, se
supondra que su valor es de 50 m3/s. Finalmente,

m3 k k
50 =4+ (0,0153 — 0,0091),{(’% 1,119 5

m l
E = a Ma _ 0,00034— = 0,34

1000 X9w

w
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Partiendo de la expresion 24, la tasa de evaporacion también se puede expresar
de la siguiente forma,

E= Vy * (wp — 1) * pg _ Mg x(wy —wg) Mg *Cp * (Tpp1 — Tpp2)
Pw Pw Pw * A

(25)

Mg * Cp, * € (Tpp1 — Tws)

E =
Pw * A

(26)

En donde 1 es igual al calor latente de vaporizacién del agua.

Tasa de sangrado del agua (blowdown or bleed-off rate): a medida que el agua
atraviesa el medio hiumedo, una parte de ella se evapora. Como consecuencia
de esta evaporacion, la concentracién tanto de sélidos disueltos como no
disueltos en el agua que no ha sido evaporada aumenta. Por otro lado, el agua
gue no ha sido evaporada puede capturar particulas que eran transportadas por
el aire y que no han sido eliminadas previamente en el sistema de filtracion.
Debido a la presencia de estos dos fenbmenos, si no se realizara un sangrado
(purga) del agua presente en la bandeja de condensados, la concentracion de
particulas en agua cada vez seria mayor.

La tasa de sangrado es un pardmetro que se denota con la letra B y que depende
de la tasa de evaporacion y de la calidad del agua disponible. De esta manera,
la tasa de sangrado es directamente proporcional tanto a la tasa de evaporacién
como a la concentraciéon de solidos presentes en al agua de alimentacion. De
esta manera, se proponen dos métodos diferentes, e igualmente validos, para
calcular la tasa de sangrado. El primero de ellos [22] utiliza la siguiente
expresion,

E

B = 27
Nc—1 (27)

El pardmetro Nc, es conocido con el nombre de ciclos de concentracion. Este
pardmetro depende de la composicién del agua de alimentacién. De esta
manera, cuando la calidad del agua de admision es buena, dicho parametro
aumentara, y por tanto, disminuird la tasa de sangrado (para una tasa de
evaporacion dada). Por otra parte, la tasa de sangrado también puede ser
calculada utilizando otro método basado en la siguiente expresion [21]:

El pardmetro R se conoce como ratio de sangrado (blow-down ratio) y depende
de la concentracion de la dureza del agua de alimentacion, que se mide a través
de la concentracion de carbonato célcico en agua. Dicha dependencia se ilustra
en la siguiente gréfica de la figura 38.
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Figura 38. Ratio de sangrado en funcién de la dureza del agua [21].
Si se supone que la tasa de evaporacion es la calculada en el ejemplo anterior,
y que la concentracion de carbonato calcico en el agua de admision es de 150
ppm, la ratio de sangrado seria de 4, y la tasa de sangrado se calcularia como,
B=0341/s*x4=1361/s
Ademas, se podria calcular también la concentracién de carbonato calcico en el

agua presente en la bandeja de condensados. Para ello sélo es necesario
realizar un balance de masa,

(E4+B)*Cy=ExCg+B=*Cp (29)
En donde,
Cy = concentracion de carbonato del agua de alimentacion (ppm)
Cr = concentracion de carbonato del agua que se evapora (ppm)

Cp = concentracion de carbonato del agua que se purga (ppm)

Para el caso del ejemplo que se ha estado considerando,

l l l
(0,34 + 1,36);* 150 ppm = 0,34; * 0 ppm + 1,36; * Cp

(0,34 + 1,36) é * 150 ppm
CB - l
1,36=
s

= 187,5 ppm

La concentracion del agua en la bandeja de condensados es la misma que la
del agua de purga. Como era de esperar, la concentracién en el agua de purga
es mayor que la del agua de alimentacion.
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Finalmente, se puede decir que mientras que en el segundo de los métodos
descritos se estima el caudal de purga considerando Unicamente uno de los
parametros que definen la calidad del agua, el primer método calcula el caudal
de purga en base a mas parametros. Por ello, para calcular los ciclos de
concentracion (Nc) no es suficiente con conocer solamente la dureza del agua,
sino que es necesario conocer también la conductividad, la concentracién de
cloruros, de iones sodio, y la alcalinidad [23].

Tasa de reposicién de agua (make-up water rate): se denota con la letra A. Es
igual a la cantidad de agua que debe ser suministrada al enfriador evaporativo.
Por tanto debe ser igual a la suma de la tasa de evaporacién mas la tasa de
sangrado. De esta forma,

A=E+B (30)

El agua de reposicién también se conoce como agua de alimentacion (feedwater)
0 como agua de admision.

Tasa de recirculacion (distribution flow rate): se define como el gasto de agua
gue es movido por la bomba de recirculacién. Debe ser como minimo igual a la
tasa de evaporacion. Este caudal de agua es proporcional al area de medio
hamedo que se obtiene cuando éste es seccionado por un plano horizontal.
Dicha area es la misma que tiene el panel de distribucion (que se define en el
apartado 4.3). De esta forma, la tasa de recirculacion se suele estimar [21] en un
valor comprendido entre 1y 2 gal/min ft?, o lo que es lo mismo, entre 0,68 y
1,36 1/s m?.

En dltimo lugar, se expone en la figura 39 [22] los diferentes caudales de agua y gastos
de aire que mueven tres modelos reales de turbinas fabricadas por General Electric.

Modelo Gasto de aire Tasa de Tasa de Tasa de
(kg/s) evaporacion (I/s) | sangrado (I/s) reposicion (I/s)
MS7001EA 292 2,5 10,7 13,2
MS7001FA 432 3,8 12,6 16,4
MS9001EA 624 5,7 17 22,7

Figura 39. Gastos de agua caracteristicos del enfriador evaporativo para tres turbinas

GE diferentes.

4.3 Descripcion de los componentes.

En este apartado se describiran las caracteristicas principales de cada uno de los
elementos que conforman el enfriador evaporativo de medio himedo. Dichos elementos
son:
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Medio evaporativo (evaporative media): también se le conoce como medio
hiamedo (wet media). El material que lo constituye puede ser tanto fibra de
celulosa como fibra de vidrio. Ademas, durante el proceso de fabricacion, el
medio evaporativo es tratado con agentes quimicos que, por un lado evitan la
aparicion de putrefaccién, y por otro proporcionan una mayor resistencia
mecénica a éste. Por otro lado, estan constituidos por una serie de placas de
superficie arrugada que se unen entre si con la ayuda de un aglutinante
inorganico. De esta forma, se consigue aumentar la superficie de transferencia
para un volumen dado. Cuando estas placas se juntan, conforman una serie de
canales. Estos canales presentan una orientacioén de 15° o de 45° con respecto
a un plano horizontal. Por los que presentan una inclinacién de 15° circula el aire,
y por los que presentan una inclinacion de 45° circula el agua [22]. En la figura
40 se pueden observar dichos angulos.

Figura 40. Apariencia fisica del medio evaporativo (izquierda) y angulos que
forman los canales del medio evaporativo (derecha) [20].

Otro aspecto a tener en cuenta es la temperatura del agua de alimentacién, ya
que, si es superior a 54 °C, el medio humedo podria verse dafiado [21]. Por otra
parte, como se vera mas adelante, el espesor del medio humedo influira en la
eficiencia del equipo asi como en la pérdida de carga. El espesor suele estar
comprendido entre 75y 300 mm.

Separador de gotas (drift eliminator): es una especie de filtro cuyo objetivo es
evitar que la corriente de aire que llega al compresor vaya arrastrando gotas de
agua. Se coloca aguas abajo del medio humedo. Estos elementos utilizan las
fuerzas de inercia. Por ello, estan constituidos por una serie de canales en forma
de S en la superficie de los cuales las gotas de agua impactan formando otras
més grandes. Debido a la geometria que presentan estos canales, que se puede
observar en la figura 41, estas gotas son drenadas al exterior por el lado de
entada del aire y a continuacion dichas gotas son transportadas a la bandeja de
condensados.
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Figura 41. Separador de gotas [22].

Por otra parte, y como se puede apreciar en la figura 42, los separadores de
gotas presentan una cierta inclinacion con respecto al plano vertical [22]. Dicha
inclinacion suele estar comprendida entre 5y 10°. Finalmente, este tipo de filtros
es capaz de retener el 99,9% de las gotas de agua cuyo tamafio sea igual o
superior a 100 micras [21].

Bomba de recirculacion: no suelen estar instaladas en la cabina donde se
encuentran el resto de componentes que conforman el enfriador evaporativo. A
su vez, el motor eléctrico que mueve dicha bomba también se encuentra en el
exterior. Esto se debe a que con esta configuracion el mantenimiento asociado
a la bomba resulta méas sencillo. El objetivo de dicha bomba es mover el agua
desde la bandeja de condensados al colector de distribucién. La tuberia que
conecta la bandeja de condesados con el colector de distribucién se le conoce
como tuberia de distribucion. A veces, la bomba se suele duplicar, es decir, se
coloca otra en paralelo. Esta medida garantiza que si una de las bombas
presentara algun tipo de problema, se utilizaria la otra bomba, mientras se repara
la que esta averiada. Finalmente, para evitar la proliferacion de bacterias en el
medio humedo, la bomba se suele parar una media hora antes de parar la turbina
para garantizar asi que el panel de distribucion se seque completamente.

Colector de distribucion (distributing header): esta constituido por una tuberia
con una serie de orificios y por una superficie semicilindrica (también conocida
como splash covers) situada encima de la tuberia. Dicha tuberia tiene una
valvula de descarga (flush valve) en cada uno de sus extremos .La bomba lleva
el agua hasta la tuberia que constituye el colector de distribucion por mediacion
de otra tuberia (tuberia de distribucion), y la union de ambas se hace en forma
de T (como se puede observar en la figura 43). Después el agua es impulsada a
través de los orificios de la tuberia hasta que impacta con la superficie
semicilindrica. Desde ahi, el agua cae por accion de la gravedad, y de esta forma
riega la superficie humeda. El colector de distribucion puede estar fabricado en
acero inoxidable 304 o en CPVC. A su vez, dicho elemento se sitla encima del
medio humedo, pero no se coloca en el punto medio del mismo, si no que se
sitia un poco mas al lado de la parte por la que entra el aire, para evitar un
posible arrastre de agua, como se puede apreciar en la figura 42.
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Figura 42. Esquema simplificado de un enfriador evaporativo de medio hiumedo
[21].

Esta disposicion se debe a que de esta forma, por un lado, se evita que una
parte del agua que sale del colector sea arrastrada por la corriente de aire en
formas de gotas de agua, y por otro, para que el agua caiga en la parte del medio
hamedo donde mayor cantidad de agua se evapora [22].

Panel de distribucion (distribution pads): esta constituido por fibra de celulosa.
Se sithan entre colector de distribucion y el medio humedo. Se instalan
horizontalmente sobre la seccién superior del medio evaporativo. Su objetivo es
distribuir el agua uniformemente sobre el medio hiumedo, para de esta forma
aumentar la eficiencia de la transferencia de agua.
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Figura 43. Panel de distribucion [22].

Sistema de control: se encarga de determinar cuanta agua debe bombear la
bomba de recirculacion y de cuanto debe ser el caudal de sangrado, el de purga
y el de alimentacién en cada instante. Para ello utiliza sensores que miden la
composicion del agua en diferentes puntos en todo momento, asi como las
propiedades del aire tanto a la entrada como a la salida del enfriador evaporativo.
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4.4 Curvas caracteristicas.

Estas curvas relacionan cémo varia la pérdida de carga y la eficiencia del enfriador
evaporativo en funcién de la velocidad de paso del aire y del espesor del medio himedo.
Son proporcionadas por el fabricante. Dichas curvas se pueden ver en la figura 44.
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Figura 44. Curvas caracteristicas de un enfriador evaporativo [20].

A partir de las curvas anteriores, se pueden sacar las siguientes conclusiones:

e La velocidad de paso en el medio himedo suele estar comprendida entre 1y 4
m/s. El espesor suele estar comprendido entre 75 y 300 mm.

¢ A medida que aumenta el espesor del medio evaporativo, para un valor de
velocidad dado, aumenta tanto la eficiencia como la pérdida de carga.

e Mientras mayor sea la velocidad, para un valor fijo del espesor del medio
hamedo, mayor seran las pérdidas de carga y menor sera la eficiencia. La
disminucion de la eficiencia es debida a que cuando aumenta la velocidad, el
tiempo de residencia disminuye.

Por tanto, a priori, se podria llegar a pensar que, debido a que tanto desde el punto de
vista de la eficiencia como desde el de las pérdidas de carga, interesa que la velocidad
fuera lo mas pequefia posible. Sin embargo, mientras menor sea el valor de la velocidad,
mayor sera el area de paso necesaria para transportar el mismo gasto de aire, y con
ello, mayor seréa el tamafio, y por tanto el coste del equipo. Por lo tanto se debe llegar a
una solucién de compromiso a la hora de establecer la velocidad de paso. Finalmente,
la pérdida de carga que se proporciona en las curvas caracteristicas es solo la debida
al medio evaporativo. Para calcular las pérdidas asociadas al sistema de refrigeracion,
habria que sumarle a esta pérdida de carga, la pérdida asociada al separador de gotas.
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4.5 Consideraciones sobre la calidad del agua.

Normalmente, la composicion quimica del agua de alimentacion es diferente para cada
instalacion. Los principales parametros que determinan la calidad del agua son los
siguientes [23]:

e Dureza.

e Contenido en cloruros.

e Alcalinidad.

e Contenido en iones de sodio y potasio.
o PH.

En cada instalacion concreta, serd uno de los cinco paradmetros expuestos anteriormente
el mas critico, y por tanto, el que determine la tasa de sangrado.

Si el agua de alimentacion es rica en minerales, se fomentara la sedimentacion de estos
en el medio humedo, mientras que si el agua tiene un grado de pureza elevado, se
producira la corrosion de la estructura que sostiene el medio humedo, asi como de la
bandeja de condensados y la tuberia de distribucion. Ademas, mientras mas adecuada
sea la calidad del agua de admisién, mayor sera la vida Gtil de los elementos que
constituyen el enfriador evaporativo. A modo de resumen, se puede decir, que la calidad
del agua repercute, de manera significativa, en los siguientes aspectos:

e Deposiciones de minerales en el medio humedo.

e Corrosion en diferentes zonas del enfriador evaporativo y de &labes del
compresor.

e Arrastre de agua con la corriente de aire.

¢ Vida util del enfriador evaporativo.

Por estas razones, cuando se va a instalar un enfriador evaporativo, tanto para una
turbina existente como de nueva implantacion, se debe hacer un estudio previo acerca
de la calidad del agua de admision, ya que ésta determinard, en cierta manera, el disefio
del enfriador. Ademas se debera contemplar la posibilidad de que la composicion del
agua cambie de forma estacional, como consecuencia de las variaciones climatolégicas
a lo largo del afio. A su vez, cuando existan varios posibles suministros de agua que
pueden abastecer el sistema de enfriamiento, se deberd analizar la composicion de
todos ellos, asi como el coste asociado a la compra de dicha agua, y al coste asociado
a la eliminacion o el vertido del agua de purga. La ubicacion del sistema de tratamiento
de aguas se puede apreciar en el esquema de la figura 45. Para el caso de un sistema
de fogging, la ubicacién del sistema de tratamiento de aguas seria la misma.
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Figura 45. Ubicacion del sistema de tratamiento de agua [8].

1

Las deposiciones de minerales sobre el medio himedo (scale formation) se producen
cuando los sélidos disueltos en el agua que atraviesa el medio precipitan. La formacion
de estos depodsitos depende fundamentalmente de la temperatura, del PH, de la
concentracion de sélidos disueltos y de la dureza del agua de recirculacion. Hay que
tener en cuenta, que el agua que nutre el medio evaporativo es el agua de recirculacion
y no el agua de alimentacion, y que la concentracion de sélidos disueltos y la dureza,
como se calcul6 en el ejemplo expuesto en el apartado 4.2, es mayor en el agua de
recirculacién que en el agua de admisién. Los principales efectos que producen estas
deposiciones son los siguientes:

o Pérdida de efectividad, como consecuencia de la reduccién de la superficie de
transferencia.

e Perturbacion del flujo de aire.

e Incremento de la pérdida de carga, debido al taponamiento de parte de los
canales que constituyen el medio humedo.

e Reduccién de la vida util de medio hiimedo.

Las caracteristicas mas relevantes que deben presentar tanto el agua de admisién como
la de recirculacién para evitar problemas de operacion se resumen en la tabla de la
figura 46 [22].

Para evitar las deposiciones, se utilizan principalmente tres diferentes métodos:

e Desmineralizacion del agua bruta: con este método, la dureza del agua se
reduce. Sin embargo, este proceso se usa en muy pocas ocasiones debido a
gue no es necesario conseguir un grado de pureza tan elevado. Por el contrario,
y como se vera mas adelante, cuando el enfriamiento evaporativo es de tipo
fogging, es necesaria la desmineralizacion del agua.

e Utilizando una serie de test (Scaling Index) que miden la calidad del agua de
recirculacion. Estos test proporcionan un valor numérico cuando miden la
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composicion del agua. Si el valor que proporcionan esta comprendido en un
determinado intervalo, la formacién de deposiciones no se producira. Este el
método mas utilizado a la hora de controlar la posible aparicién de deposiciones.

¢ Tratando el agua bruta con una serie de compuestos quimicos que inhiben la

formacion de depdsitos.

Componente Unidades _Aguadgl Agua d(-_:‘,
alimentacion recirculacion
conductividad uS/cm > 50 <5000
sélidos disueltos (TDS) ppm > 30 < 3000
alcalinidad (CaCO3) ppm > 15 <500
dureza (CaCO3) ppm > 15 <500
metales alcalinos (Na + K) ppm no hay minimo <550
cloruros ppm no hay minimo < 300
Silice (Si0,) ppm no hay minimo < 100
metales pesados (Fe + Mn + Cu + V ppm <02 <1,0
+Pb)
hierro (Fe) ppm <0,1 <1,0
cobre (Cu) ppm < 0,05 <0,5
manganeso (Mn) ppm < 0,05 <0,2
aceite ppm <2 <10
sélidos en suspensién ppm <5 <30
PH - 7-85 7-9

Figura 46. Requisitos del agua de admision y de recirculacion para enfriadores
evaporativos de medio himedo.

Los test que miden la posibilidad de que se produzcan deposiciones, fueron
desarrollados en un principio para ser utilizados en el campo de los intercambiadores
de calor de carcasa y tubo y en el campo de las torres de refrigeracion. Los test mas
conocidos son los siguientes [22]:

e Test de Puckorius (Puckorius Index, PSI)
e Test de Ryznar (Ryznar Index, RSI)

e Test de Langelier (Langelier Index, LSI)

En el campo de las turbinas de gas, la deposicion de material mineral se evitara siempre
y cuando el valor proporcionado para el agua de recirculacion por el test de Puckorius o
el Ryznar sea superior a 6, 0 mientras que el valor que proporcione el test de Langelier
sea negativo. Sin embargo, a medida que aumenta el valor que proporcionan los dos
primeros métodos o que disminuye el valor proporcionado por el test de Langelier, mayor
se hace el riesgo de que aparezca corrosion en diferentes elementos del enfriador, y
por otro, mas probable es que los materiales aglutinantes que unen las diferentes capas
que constituyen el medio himedo puedan ser disueltos, lo que supondria que el medio
humedo perderia su rigidez y se modificaria su forma. A dicho fenébmeno se le conoce
como sagging. Estas conclusiones se pueden ver mas claramente en la gréfica de la
figura 47 [23].
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Tipo de test Fendbmeno
PSly RSI LSI Formacion de deposiciones Aparicion de corrosion
3 3 extrema nula
4 2 muy severa nula
5 1 severa nula
55 0,5 moderada nula
5,8 0,2 insignificante nula
6 0 inexistente nula
6,5 -0,2 inexistente muy pequefa
7 -0,5 inexistente pequefia
8 -1 inexistente moderada
9 -2 inexistente severa

Figura 47. Fenbmenos perjudiciales que afectan a un enfriador evaporativo de medio
humedo en funcién de la calidad del agua de recirculacion.

Finalmente, en base a la tabla anterior, el rango de valores en los que debe estar
comprendida el agua de recirculacion para garantizar un funcionamiento adecuado esta
recogido en la tabla de la figura 48 [23].

tipo de test rango adecuado de operacion
PSly RSI 6 +/- 0,5
LSI 0+/-0,2

Figura 48. Valores Optimos de la calidad del agua de recirculacion.

Por ultimo, se explicard como se calculan los indices de los que se ha estado hablando
anteriormente. Para ello es necesario medir una serie de parametros del agua en
cuestion. Seguidamente, a partir de esos parametros, con ayuda de la tabla de la figura
49 [23] se calculan una serie de coeficientes.

Conductividad Dureza Alcalinidad Temperatura
uS/cm A |ppmde CaCO3;| C |ppmdeCaCO;| D |ppmdeCaCO;| E °F B
50-300 0,1 10-15 0,7 10-15 11 50 7 50-56 2,3

301-1000 | 0,2 16-25 0,9 16-25 1,3 100 7,5 57-63 2,2

1001-3000 | 0,25 26-40 1,1 26-40 1,5 200 7,9 64-71 2,1

3001-5000 | 0,27 41-70 1,35 41-70 1,75 300 8,2 72-82 2

71-100 1,55 71-100 1,9 400 8,4
101-140 1,7 101-140 2,1 500 8,5

141-200 1,85 141-200 2,25

201-250 1,95 201-250 2,34

251-300 2,05 251-300 2,45

301-350 2,12 301-350 2,52

351-400 2,18 351-400 2,58

401-450 2,24 401-450 2,63

451-500 2,26 451-500 2,68

Figura 49. Calculo de coeficientes que determinan la calidad del agua.
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Finalmente, el valor numérico que proporciona cada test se calcula a partir de los
coeficientes que se calcularon antes. Se expondra un ejemplo de cémo calcular dichos
indices. Para ello, se supondré que los pardmetros que definen el agua en cuestién son
los siguientes:

e Dureza: 306 ppm de CaCO;.

e Concentracion de sdlidos disueltos (TDS): 420 ppm.

e Alcalinidad: 234 CaCO;.

e Temperatura: 19 °C.

e PH.

La conductividad es proporcional a la concentracién de sélidos disueltos, y se puede
estimar con la siguiente expresion,

conductividad (uS/cm) * 0,6 = TDS (ppm) (31)
Por tanto, para el ejemplo,

conductividad (uS/cm) = 420 /0,6 = 420 uS/cm

Con los datos anteriores, se entra en la tabla (introducir nimero) y se obtiene el valor
de los coeficientes. De esta forma, se llega a lo siguiente;

e A=0,2
e B=21
e C=212
e D=234
e E=80

Por ultimo, el valor que proporciona el test de Puckorius (PSI) se calcula como,
PSI =2+« PH;,—E (32)
El coeficiente PH, se calcula como,
PH;=93+(A+B)— (C+D) (33)
Para el ejemplo con el que se esta trabajando,
PH, =93+ (02+421)—(2,12+2,34) = 7,14
PSI =2+%7,14—8 =6,28
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Si se compara el valor obtenido con el de la tabla de la figura 48, se ve que el agua que
ha sido analizada no presentara problemas asociados a la deposicién de minerales en
el medio himedo ni tampoco problemas asociados a la corrosién. Andlogamente, se
pueden calcular los valores proporcionados por los test de Ryznar (RSI) y de Langelier
(LSI). El proceso del célculo de coeficientes es el mismo que para el caso anterior, y la
expresion [23] que proporciona el valor determinado por cada test seria,

RSI =2+« PH, — PH (34)

SI = PH — PH, (35)

Finalmente, durante el primer afio de funcionamiento del enfriador a partir de que es
instalado, este tipo de test se debe realizar semanalmente, mientras que se debera
realizar de forma mensual, cuando el enfriador lleva instalado mas de afio.

4.6 Otras consideraciones.

El coste de compra e instalacién de estos sistemas se expresa en unidades de euros
por cada MW de potencia extra que proporciona la turbina como consecuencia de la
refrigeracion del aire de admision. Este se puede estimar entre 25 y 60 €/kW [24]. La
potencia eléctrica consumida por el sistema de enfriamiento se conoce como carga
parésita (parasitic load). En el caso de un enfriador evaporativo de medio humedo
coincide con la potencia consumida por la bomba. La potencia parésita se expresa en
términos del porcentaje que representa ésta frente al aumento de potencia que se
produce cuando se esta refrigerando el aire de admision. Su valor esta comprendido
entre el 0,3 y el 0,5% [24]. El payback asociado a la implantacién de dicho sistema
depende de diversos factores, pero suele estar comprendido en torno a dos afios.

A pesar de las consideraciones expuestas en el apartado 4.5, en la gran mayoria de los
casos, basta con que el agua de alimentacion del enfriador evaporativo sea un agua
potable, y no es necesario ningun tipo de tratamiento adicional. Por otra parte, otro
parametro que se debe controlar es la proliferacion de microorganismos tanto en el
medio humedo con en la bandeja de condesados. Por esta razén, se debe evaluar la
calidad del agua con la que trabaja el enfriador de forma periddica.

Estos sistemas, como ya se coment6 anteriormente, son mas adecuados en climas
donde la temperatura exterior es elevada y la humedad relativa es pequefia. La
presencia del medio himedo lleva asociada una pérdida de carga. Esta pérdida de carga
se producird tanto si el sistema de enfriamiento del aire esta funcionando como si no lo
esta. Por esta razon, estos sistemas suelen estar trabajando de forma continua, ya que
de no hacerlo, se estaria reduciendo la potencia que desarrolla la turbina, y no se
conseguiria ningun tipo de beneficio.

Finalmente, el tiempo de instalacion de estos equipos esta comprendido entre 5y 7 dias.
Su instalacién requiere la modificacion de la caja de filtros. La vida util del medio himedo
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es del orden de 3 a 4 afios [20]. Los fallos asociados a su instalacién y mantenimiento
MAas comunes son los siguientes:

e Tratar el agua con compuestos quimicos no autorizados por el fabricante del
medio humedo.

e Que el nivel del agua en el la bandeja de condensados supere el maximo
permitido.

e Obstruccién de los orificios presentes en el colector de distribucion. También
pueden aparecer fugas de agua en dicho colector. Ambos fenémenos
provocaran que el agua no se distribuya uniformemente sobre el medio himedo,
lo que se traducird en una pérdida de efectividad y un mayor arrastre de agua.

e Dafos al medio humedo durante su proceso de instalacién. dicho material es
fragil y podria resultar dafiado, principalmente en sus bordes, si se fuerza para
colocarlo en su posicién.

e Fugas de aire. Ocurren cuando una parte del aire que atraviesa el enfriador no
pasa a través del medio himedo. Como consecuencia, la efectividad disminuye
y la pérdida de carga aumenta.

¢ Deposicion de minerales en el medio hiumedo.
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5 Enfriadores evaporativos de fogging.

5.1 Descripcidén de la techologia.

El objetivo de un sistema fogging es similar al de enfriador evaporativo de medio
hamedo, es decir, conseguir reducir la temperatura de la corriente de aire aumentando
la humedad de la misma. Sin embargo, el procedimiento mediante el que se ponen en
contacto el agua y el aire es diferente. De esta manera, un sistema de fogging lo que
hace es pulverizar una corriente de agua. El consumo de agua de estos sistemas se
obtiene de la misma forma con la que se calculd la tasa de evaporacion para enfriadores
de medio himedo. Por otro lado, la eficiencia conseguida es mayor, pudiéndose incluso
alcanzar valores de hasta el 100% de humedad relativa.

Para llevar a cabo dicha atomizacién, el sistema de fogging se ayuda de una serie de
inyectores. El objetivo de dicha atomizacion reside en desintegrar el agua en una serie
de pequefas gotas, para de esta forma aumentar la superficie de transferencia entre el
aguay el aire, y con ello favorecer la evaporacion. De esta forma [28], una gota con un
didmetro de 10 micras tiene sélo el 13% de la masa de una gota de 20 micras. De la
misma manera, una cierta masa de agua constituida por gotas de 10 micras de diametro,
tiene 4 veces mas superficie de contacto que la misma masa dividida en gotas de 20
micras de diametro. El tamafio de gota producido no es uniforme, y depende de varios
factores (apartado 5.3).
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Figura 50. Esquemas generales de un sistema de fogging [31, 36]

Por lo tanto, interesa que el tamafio de las gotas sea lo més pequefio posible. Ademas,
mientras menor sea éste, antes se evaporaran, y por tanto, menor probabilidad existira
de que estas gotas puedan llegar a impactar con los alabes de las primeras coronas del
compresor. No obstante, a pesar de que interesa que el tamafio de las gotas sea lo mas
pequefio posible y de que el tamafio disminuye cuando se reduce el diametro del orificio
del inyector, si el diametro de dicho orificio es muy pequefio, podria obstruirse. Por tanto,
se debe llegar a una relacién de compromiso a la hora de determinar el tamafio del
orificio.
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De esta manera, un sistema de fogging convierte la presién del agua en velocidad
cuando se hace pasar el agua por un pequefio orificio, originando un chorro de salida
cuya forma se asemeja a la superficie de un cono. La presion del fluido se consigue
mediante un sistema de bombeo, y suele estar comprendida entre 69 y 207 bar, mientras
gque el tamafio de las gotas esta comprendido entre 5y 60 micras [27].

5.2 componentes del sistema.

Los principales elementos que constituyen un sistema de fogging son los siguientes:

e Inyectores: son una especie de boquillas, cuya funcion es atomizar el agua.
Para evitar posibles problemas asociados a la corrosion los inyectores estan
constituidos por acero inoxidable 316. Por otra parte, presentan un orificio para
permitir el paso del agua que tiene un didmetro que suele estar comprendido [25]
entre 0,13 y 0,17 mm. En total, en cada turbina suele haber cientos de ellos, y
cada uno de ellos produce miles de gotas por segundo [27]. El caudal que circula
por cada inyector estd comprendido entre 7 y 18 I/h [28]. Los tipos de inyectores
mas utilizados se describen en el aparatado 5.4.
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Figura 51. Colocacion de los inyectores en forma de V [14, 30].

La distribucion con la que los inyectores deben ser colocados no es una cuestion
trivial. De esta forma, los inyectores se deben ubicar de forma que garanticen
gue las gotas se distribuyan uniformemente. De lo contario, mayor cantidad de
gotas alcanzaran el compresor. Una distribucion muy utilizada es la que tiene
forma de V. Dicha distribucion se observa en la imagen de la figura 51 .Por otra
parte, el nimero de inyectores también juega un papel relevante. Para una
demanda de agua dada, mientras mayor sea el numero de inyectores, menor
caudal de agua atravesara a cada uno de ellos, produciendo una neblina mas
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uniforme, y favoreciendo la absorcién del agua por parte del aire, aunque mas
elevados seran los costes de compra y mantenimiento. De la misma manera,
para la misma demanda de agua y misma presion de servicio, a menor nimero
de inyectores, mayor debera ser el orificio de cada uno de ellos, y por tanto mayor
el tamafio de las gotas que produce.

Sistema de bombeo: constituido por un conjunto de bombas que se montan
sobre una plataforma (skid). Dicha plataforma se encuentra fuera del conducto
de admisién y a nivel del suelo, y debe colocarse lo mas cerca posible de los
inyectores. Debido a que las bombas mueven un caudal pequefio y
proporcionan una relacién de compresion elevada, las bombas utilizadas suelen
ser volumétricas. Dichas bombas pueden ser todas del mismo tamafio, o de
diferente tamafio cada una. La primera opcion que se ha citado reduce los costes
de mantenimiento debido a que todas las bombas utilizan el mismo material de
repuesto, mientras que la segunda opcién presenta un coste inicial menor,
debido a que el niumero de bombas requerido es menor.

Figura 52. Sistema de bombeo de sistema de fogging [28].

Cada una de las bombas que conforman el sistema de bombeo alimenta a un
grupo de inyectores. A cada grupo de inyectores que son alimentados por la
misma bomba junto con dicha bomba se le denomina etapa [25]. Para reducir los
problemas asociados al mantenimiento de las bombas asi como para que la vida
atil de las mismas no se vea mermada de manera significativa, se recomienda
que la velocidad de giro de las bombas no exceda las 600 rpm [26].

Un sistema de control: que costa de sensores de temperaturas y de una
humedad y de un PLC. Miden en cada instante la temperatura exterior y la
depresion de bulbo himedo para decidir el nUmero de etapas que tienen que
funcionar. El sistema de control también monitoriza otros parametros como la
presion de operacion o el caudal que mueve cada bomba, y emite sefiales de
alarma si dichos parametros se salen fuera de un cierto rango. El sistema de
control se abordara con mayor profundidad en el aparatado 5.5.

Colectores de inyectores (nozzle manifold): son una especie de tuberias en la
gque se encuentran ubicados los inyectores.
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Figura 53. Colectores de inyectores [28, 14].

e Colectores de distribucion (distribution manifold): llevan el agua desde las
bombas hasta los colectores de inyectores. La pérdida de carga que los
caracteriza es muy pequefia, del orden de 5 Pa. Estan fabricados con acero
inoxidable.

5.3 Parametros de operacion.

El tamafio de la gota depende de la presion de suministro, de la velocidad de la corriente
de aire, del caudal de agua que circula por cada inyector, de la distancia de la gota al
orificio (tanto en la componente axial como en la radial), y en menor medida de otros
parametros como pueden ser la temperatura y humedad del ambiente, o la temperatura
del agua de suministro [27]. Incluso cuando todos estos parametros estan definidos, el
tamafio de la gota no es uno fijo, sino que esta constituido por una distribucion de
diferentes tamafios. Por este motivo se definen diferentes diametros representativos,
gue tratan de proporcionar una idea orientativa del tamafio de las gotas.

Los diametros representativos mas utilizados son el Dv90 o el SMD (Sauter Mean
Diameter). EI Dv90 se define como el diametro para el que el 90% del volumen del agua
tiene un diametro igual o inferior al valor proporcionado. De esta forma, si el Dv90 fuera
de 20 micras, el 90% de las gotas tendran un diametro igual o inferior a 20 micras. El
SMD se conoce también con el nombre de D32. Aunque menos utilizados, también
existen otros diametros representativos como son el Dv10, Dv50, D21, D32 o D43. En
la grafica de la figura 54 se muestran dos diferentes distribuciones de tamafios [29].
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Figura 54. Distribuciones de tamafio de un sistema de fogging [29].

A continuacion, se analiza como influyen diferentes parametros en el tamafio de la gota:

e Caudal de agua: para establecer dicha dependencia, se introduce la gréafica de
la figura 55. En dicha gréfica se observa cédmo varia el tamafio de la gota (medido
mediante el Dv90 y el D32) en funcién del agua que circula por cada inyector,
para diferentes valores de la velocidad de la corriente de aire y para diferentes
distancias de medida con respecto a la boquilla, manteniendo contaste la
presion. Como puede observarse, mientras mayor es el caudal, mayor es sera
el tamafio de las gotas.
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Figura 55. Dependencia del tamafio de las gotas con el caudal [27].
e Velocidad de la corriente de aire: el tamafio de la gota disminuye cuando
aumenta la velocidad de la corriente de aire, dicha conclusion se puede observar

en la siguiente grafica de la figura 56, para dos tipos de inyectores diferentes
[27].
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Figura 56. Dependencia del tamafio de las gotas con la velocidad del aire [27].

Presion de suministro: el tamafio de la gota es inversamente proporcional a la
presion. Algunos autores [25], determinan que el didmetro de la gota es
proporcional a la raiz cuadrada de la presion. Por tanto, ambas variables quedan
relacionadas mediante la siguiente expresion,

k
D=— (36)

VP
Donde k es una constante que es diferente para cada inyector. Otros autores
[27], proponen otra expresion matematica para expresar dicha relacion, que es
la siguiente,

D=pA4 (37)

Donde A es un coeficiente que varia entre 0,1 y 0,5. De la misma manera,
cuando aumenta la presion y el resto de pardmetros se mantienen constantes,
el caudal de agua inyectada aumenta. Ambas conclusiones se pueden observar
en la siguiente gréfica de la figura 57.
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Figura 57. Dependencia del tamafio de las gotas con la presion [25].
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Finalmente, y apoyandose en la gréfica anterior, se puede decir que la
disminucion del tamafio de la gota es bastante significativa cuando la presion
aumenta hasta una presién de 138 bar (2000 Psi). A partir de dicha presion, este
efecto es menos acusado.

e Distanciacon el orificio de salida: el tamafio de las gotas también depende de
la distancia axial con el orificio. De esta manera, el tamafio de las gotas va
aumentando a medida que aumenta dicha distancia. Esto se debe, por un lado,
a que parte las gotas de menor tamafio se unen para formar otras mas grandes
(fendbmeno de coalescencia), y por otro a que las gotas de menor tamafio se
evaporan antes. Estas conclusiones se pueden ver en la siguiente gréfica de
figura 58 [27].
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Figura 58. Dependencia del tamafio de las gotas con la distancia axial con el
inyector [27].

Sin embargo, la distribucién de tamafios de gota no sélo depende de la distancia axial
con el inyector, sino que también varia con la distancia radial. De esta forma, las gotas
mas pequenfias tienden a quedarse en el centro de la neblina, mientras que las de mayor
tamafio tienden a ubicarse en la periferia [29]. Dicha conclusion se refleja en la figura
59.
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Figura 59. Dependencia del tamafio de las gotas en funcion de la distancia radial con
el inyector [29].
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Cuando un fabricante de inyectores define el tamafio de la gota que produce dicho
inyector, debe especificar qué diametro representativo estd midiendo (Dv90 o D32) o
bien proporcionar la distribucién de tamafos. Ademas, debe especificar todas las
condiciones en las que se ha realizado dicha medicién (caudal de agua que atraviesa el
inyector, presion,...). A dia de hoy, no existe un método estandarizado por lo que cada
fabricante mide la calidad de los inyectores bajo diferentes condiciones. Por este motivo,
al futuro cliente le resulta dificil comparar entre la oferta proporcionada por diferentes
fabricantes.

5.4 Tipos de inyectores.

En la actualidad los inyectores mas utilizados son los denominados inyectores de
impacto (impaction-pin nozzles) y los conocidos como inyectores de remolino (swirl
nozzles). Ambos inyectores se colocan por mediacion de una rosca en los diferentes
adaptadores que salen de los colectores. Aunque el principio de funcionamiento de
ambos tipos es el mismo, presentan una serie de diferencias referentes a sus soluciones
técnicas de disefio y a su comportamiento. En los inyectores de impacto se coloca un
anillo de sellado y una especie de superficie filtrante que evita una posible obstruccion
del inyector. Por otra parte, estos inyectores incorporan una aguja de impacto (impaction
pin), cuyo extremo se coloca a una cierta distancia de la boquilla, y que es laresponsable
de proporcionar la forma coénica al flujo de agua.

Impactieon Pin

Nozzie Body HOLE THROUGH
NOZZLE BOOY

T Nozzle Filter
=

O-Ring Scal

Adaptes

~e—— NOZZLE ADAPTER (COPPER)
Stainless

Steel Tube

A \—— FOG NOZZLE UNE

Figura 60. Inyectores de impacto. Cortesia de Mee Industries Inc (izquierda), [25]
(derecha).

Los inyectores de remolino incorporan una camara de turbulencia a través de la cual se
hace pasar el agua. El agua atraviesa dicha cdmara describiendo una trayectoria
helicoidal. Finalmente el agua sale por el oricio de salida que es concéntrico a la cAmara
de turbulencia. La forma cénica del agujero condiciona de manera significativa la forma
de la nube. En la figura 61, se puede ver la forma real de los tipos de inyectores asi
como la nube que crea cada uno de ellos.
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Figura 61. Inyector de remolino (a), inyector de impacto (b), nube generada por
inyector de impacto (c), nube generada por inyector de remolino (d) [30].

Para la misma presion, los inyectores de impacto proporcionan un tamafio de gota
menor. Esto es debido a que los inyectores de remolino llevan asociada una pérdida de
carga mas elevada. Dicho en otras palabras, los inyectores de remolino utilizan mas
energia para construir la forma conica del chorro de salida, y por lo tanto, tienen menos
energia disponible para la formacion de gotas. Por otro lado, el caudal proporcionado
por los inyectores de remolino es menor al proporcionado por los de impacto para el
mismo didmetro del orificio y misma presion. Esta conclusion se refleja en la figura 62.
Por todas las razones que se han comentado, se puede decir que se aconseja la
utilizacion de los inyectores de impacto.
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Figura 62 Caudal de agua en funcion de la presion para diferentes tipos de inyectores
[26].



5.5 Sistema de control.

En este aparatado se analiza la forma en la que trabaja y toma las decisiones el sistema
de control. Para regular la cantidad de agua que se inyecta en la corriente de aire, el
sistema de control determina cuantas de estas etapas deben estar funcionando en cada
momento. Por tanto, se realiza un control discreto. Por ejemplo, si el salto de
temperatura maxima que se puede enfriar el aire son 11,1 °C, y el sistema de bombeo
esta compuesto por un total de cuatro bombas, cada una de ellas proporciona una
disminucion de 2,8 °C. Si ahora el salto que se quiere conseguir es de 8,9 °C, sélo tres
de las cuatro bombas funcionaran, y el salto térmico que se enfriara el aire sera de 8,4
°C. En la tabla de la figura 63 [25], se aprecia como el sistema decide el nimero de
etapas que deben estar funcionando para distintas horas de un mismo dia.

Temperatura | Temperatura DEJEIAEEIIO Numero de Salto
Hora del de bulbo .
dia de bulbo ge bulbo himedo etapas enfriado
seco (°C) | humedo (°C) °C) activas (°C)
9:00 21,1 20 11 0 0
10:00 23,9 20,6 3,3 1 2,8
11:00 26,7 21,1 5,6 2 5,6
12:00 30 21,1 8,9 3 8,4

Figura 63. Algoritmo de control en sistemas de fogging.

Como se puede observar, el sistema de control siempre se sitia del lado de la seguridad.
Es decir, el nUmero de etapas que esta funcionando se elige para evitar sobresaturar la
corriente, y de esta forma evitar dafiar el compresor.

Por otra parte, se puede decir que a mayor nimero de etapas, mayor grado de precision,
pero mayor es el coste del sistema de bombeo. No obstante, debido a la complejidad
intrinseca que caracteriza el fenébmeno de evaporacién y a la tolerancia que introduce el
equipo de medida, no tiene sentido que el salto térmico que proporciona cada etapa sea
inferior a 0,6 °C [26], porque no se tiene la certeza de que se vaya a alcanzar la
temperatura objetivo o de si va a sobresaturar el flujo (con las consecuencias que ello
conlleva).

Otra opcién para controlar el sistema fogging es que las bombas giren a velocidad
variable es decir, que incorporen un variador de frecuencia. Sin embargo, en la practica,
esta opcidn, a dia de hoy, apenas se utiliza debido a su mayor coste, a que requiere un
mayor grado de mantenimiento y supervisién, y a que no se requiere un grado de
precision tan elevado [26].
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5.6 Ubicacion del sistema de fogqging.

El sistema de fogging, puede ser instalado o bien aguas arriba del sistema de filtracién
0 bien aguas abajo. La primera ubicacion se elige cuando la concentracion de polvo
presente en el ambiente es muy elevada. Entre el fogging y el sistema de filtracion se
coloca un separador de gotas que arrastra aproximadamente la mitad del agua que se
inyecta, una vez que esta agua ha capturado gran parte del polvo. La otra mitad del
agua inyectada es absorbida por la corriente de agua, aumentando la humedad relativa,
y disminuyendo la temperatura del aire. Como consecuencia, disminuye la frecuencia
con la que los elementos que constituyen el sistema de filtracién deben ser limpiados, y
ademas se alarga la vida til de éstos. Sin embargo, a pesar de que en un principio el
fogging se solia colocar siempre en esta ubicacion, a dia de hoy esta ubicacion no es la
mas utilizada. Esto se debe a que la ubicacién en cuestidn requiere un mayor numero
de inyectores y un mayor consumo de agua, y por lo tanto un mayor coste de operacion
y de instalacion.
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Figura 64. Ubicacion del sistema de fogging aguas arriba del sistema de filtracién [25].

La otra opcion es colocarlos aguas abajo. En este caso, a su vez, el sistema de fogging
se puede colocar aguas arriba 0 aguas abajo de los silenciadores. Normalmente, se
suele ubicar aguas arriba, para de esta forma aumentar el tiempo de residencia de las
gotas (que suele ser del oren de uno o dos segundos), disminuyendo asi la posibilidad
de que gotas de agua lleguen al compresor. No obstante, en ciertas ocasiones estos
sistemas se colocan aguas abajo del silenciador. En este caso, al sistema de fogging se
le conoce como compresion hiumeda, debido a que se persigue que una parte de las
gotas de agua sean absorbidas por el compresor. Dicho sistema se abordara con mayor
profundidad en el apartado 6.
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Figura 65. Ubicacion del sistema de fogging aguas abajo del sistema de filtracion [25].
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5.7 Tratamiento del agua.

Si bien para el caso del enfriador evaporativo de medio himedo, el agua de alimentacion
podia ser agua potable, en el caso de un sistema de fogging esto no es posible. El agua
de admision debe ser agua desmineralizada. Los dos métodos que se utilizan para
conseguir dicha desmineralizacion son la osmosis inversa y el intercambio ionico. Si la
calidad del agua no es la correcta, aparecera un problema de corrosion en la cAmara de
combustion y primeras coronas de turbina y un problema de ensuciamiento en el
compresor. Debido al tratamiento que requiere el agua utilizada en sistemas de fogging,
su precio es mas elevado que el del agua utilizada en los sistemas de medio hiumedo.
Sin embargo, la cantidad de agua que consume un sistema de fogging es menor, ya que
no es necesario realizar sangrado. En la figura 66 se puede observar como varia el
consumo de agua en funcién de la potencia nominal de la turbina, cuando se esta
enfriando aire ambiente a una temperatura de bulbo seco de 36 °C, y una de bulbo
himedo de 25 °C, hasta unas condiciones donde la temperatura de bulbo seco es igual
a 25,5 °C (siendo la humedad relativa igual al 96%).
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Figura 66. Consumo de agua de un sistema de fogging en funcién de la potencia
nominal de la turbina [31].

Por otra parte, es necesario que las tuberias que distribuyen el agua desde el sistema
de tratamiento de agua hasta el sistema de bombeo estén construidas con acero
inoxidable. El agua de alimentacion debe cumplir con los requisitos que se detallan en
la siguiente tabla de la figura 67.

Parametro Valor

PH 6,5-7,5

Solidos totales <5 ppm
Metales alcalinos < 0,5 ppm
Silice < 0,1 ppm
Cloruros < 0,5 ppm
Sulfatos < 0,5 ppm

conductividad 0,1-1,0 micro-mho/cm

Figura 67. Calidad del agua en sistemas de fogging [31, 44].
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5.8 Problemas derivados del uso del fogging.

Fouling: este proceso se produce (con mayor o menor intensidad) en todas las turbinas
de gas, con independencia de que lleven incorporado un sistema fogging o no. Es
necesario distinguir entre la niebla (fog) que se produce de forma natural en el aire
exterior (normalmente durante la madrugada) que es susceptible de penetrar en la
turbina vy la niebla que se produce de manera artificial mediante un sistema fogging. De
esta forma, mientras que la entrada de la primera acarrea la aparicién de fouling, la
segunda no tiene por qué. No obstante, si el sistema de fogging no ha sido disefiado y
ubicado correctamente, las gotas de agua producidas podrian fomentar la aparicion de
fouling.

Erosion: las gotas impactan en las coronas de &labes pudiendo incluso eliminar el
recubrimiento de éstos (coating distress). En sistemas de compresion humeda, que se
analizaran posteriormente, el coste asociado a la reposicién y mantenimiento de los
recubrimientos es mayor que en el caso de fogging. Sin embargo, los ingresos obtenidos
por el aumento de potencia y de rendimiento superan los gastos asociados a los
recubrimientos. Algunos autores [27], sostienen que la erosion se evitara siempre y
cuando el valor del Dv90 sea inferior a 20 micras.

Distorsion de temperaturas de entrada al compresor: si la temperatura de entrada a
la primera corona del compresor no es uniforme, la admisién de aire tampoco sera
uniforme. Esto podria derivar en un problema en las primeras coronas del compresor.
Aunque los inyectores se colocan de una forma que garantizan la uniformidad de
temperatura del flujo, el problema se presenta cuando el sistema de fogging tiene que
trabajar con una carga inferior a la nominal (normalmente en estaciones diferentes al
verano). En este caso, s6lo una parte de las etapas funcionaran, y es muy probable que
no se consiga un enfriamiento uniforme.

Bombeo del compresor: suele representar un problema mas destacado en los
sistemas de compresién himeda. La entrada de agua al compresor puede desplazar los
puntos del mapa del compresor, alcanzando la linea de bombeo. Se puede decir, que
no se presentaran problemas asociados al bombeo siempre y cuando la cantidad de
agua gue entra al compresor es inferior al 0,8% del gasto de aire.

Corrosién del conducto de admisidn: este fendmeno se presenta por la naturaleza
agresiva del agua desmineralizada. Dicho problema puede ser mitigado con un
adecuado mantenimiento y pintado.

Encharcamiento del conducto de admision: a este fendmeno se le conoce como
pooling. Cuando las gotas impactan contra las diferentes superficies que constituyen el
conducto de admision, o bien con los elementos presentes en el conducto, como pueden
ser silenciadores, 0 separadores de gotas, éstas son arrastradas hacia la base del
conducto de admisién. Si dichas gotas no son periddicamente retiradas, se produciria
un encharcamiento del conducto de admisién. Por esta razon se incluyen una serie de
drenajes que se colocan principalmente debajo de los colectores de inyectores y en la
parte del conducto de admision méas proxima al compresor (bell mouth region).
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5.9 Otras consideraciones.

El precio de compra e instalacion de estos equipos esta comprendido entre 30 y 70 €/kW
[24]. El tiempo asociado a su instalacién esta comprendido entre uno y dos dias. El
consumo de potencia de potencia parasita oscila entre el 0,5y el 0,7% de la potencia
extra generada con el sistema de enfriamiento [24]

Aungue estos sistemas presentan una pérdida de carga, es mucho menor a la asociada
con los enfriadores evaporativos de medio humedo. Por lo que los sistemas de fogging
pueden ser instalados para trabajar s6lo en periodos donde la demanda de electricidad
es alta.

El mantenimiento de esta tecnologia requiere habitualmente un periodo comprendido
entre 15 y 20 horas anuales. Este mantenimiento se puede resumir en las siguientes
acciones [25]:

e Inspeccion de los colectores de distribucion, y limpieza o reemplazo de los
inyectores que estén dafados.

e Cambio del aceite de las bombas

e Realizacién de paradas programadas del sistema de bombeo y colectores de
distribucion cuando no van a ser utilizados.

e Cambios de consigna estacionales.

e Inspeccibn de las instalaciones de tratamiento del agua y control de la calidad
del agua.

e Calibracién de la instrumentacion.
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6 Sistemas de compresion humeda.

6.1 Caracteristicas generales.

Este sistema aparece en la bibliografia con diferentes nombres como pueden ser
overspray, high-fogging, super-saturation, fog inter-cooling, o wet compression [33].
Esta tecnologia consiste en inyectar agua en el conducto de admisién para que sea
absorbida en el compresor. Aunque una parte del agua inyectada se evapora antes de
llegar al compresor, la mayor parte es absorbida en forma de agua liquida por el
compresor. Si bien en un sistema de fogging también se inyecta agua en el conducto de
admision, el objetivo que persigue es diferente, ya que lo que se busca es que el agua
inyectada se evapore en su totalidad antes de que llegue al compresor. Por esta razon,
y como se puede observar en la figura 68 [34], la ubicacién de ambos sistemas dentro
del conducto de admision es distinta.

silencing panels

fogging
el elbow

Wet Compression System

Figura 68. Posicion de los sistemas de compresion himeda y de fogging en el
conducto de admision.

Este sistema de refrigeracion del aire de admision se descubrié cuando, a principios de
los afios 90, en una turbina de gas de 40 MW perteneciente a Dow Chemical, el sistema
de lavado del compresor se dejé abierto accidentalmente. Lo que se comprobd6 fue un
aumento de la potencia que proporcionaba la turbina. Como consecuencia, dicho
proceso fue estudiado, optimizado y patentado [33]. Desde entonces, la compresion
huimeda ha sido instalada satisfactoriamente en turbinas de diferentes fabricantes. En
la figura 69 se puede observar los modelos de turbinas en los que se ha instalado ya
esta tecnologia. A fecha de 2009, el numero total de horas que la tecnologia de
compresion humeda habia estado funcionando era de casi 400.000 horas lo que podria
suponer un argumento de venta. Por otra parte, se puede esperar que el grado de
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madurez de dicha tecnologia sea inferior a los de los sistemas de refrigeracion
evaporativos, gue se empezaron a instalar a principios de los afios 70. No obstante, los
elementos que componen un sistema de compresion himeda, son practicamente los
mismos que componen un sistema de fogging, los cuales se describieron en la seccion
5.2. Por lo tanto, para el desarrollo de este nuevo sistema, se han podido integrar
muchos conocimientos que ya se tenian acerca de los sistemas de fogging.
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Figura 69. Evolucion histérica de los sistemas de compresion himeda [34].

Otra peculiaridad que presentan los sistemas de compresién himeda, es que la
refrigeracion del aire se realiza en el seno del propio fluido de trabajo. Esta refrigeraciéon
presenta una serie de ventajas frente a la refrigeracion intermedia. Por una parte, no
interviene un intercambiador de calor, lo que conlleva un menor coste de la planta asi
como un volumen necesario menor. Por otra parte, no existe la pérdida de carga que
introduce el intercambiador.

Cuando se introduce un sistema de compresion humeda, la temperatura de salida del
compresor disminuye. Si la masa de combustible no varia, la temperatura de entrada a
la turbina sera menor, lo que puede reducir el estrés térmico al que estan expuestos las
primeras coronas de ésta. Si se quiere mantener la temperatura de entrada a turbina
constante, habria que aumentar la cantidad de combustible. Finalmente, como producto
de la refrigeracion, el trabajo especifico aumenta. Dado que el gasto de aire va
aumentando a medida que el agua se evapora a su paso por el compresor, y que el
gasto de combustible aumenta si se mantiene constante la temperatura maxima, el
gasto que es turbinado también aumenta. En consecuencia, la introduccién de un
sistema de compresion humeda introduce un aumento de potencia.
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6.2 Parametros de funcionamiento.

Los sistemas de compresion humeda suelen suministrar el agua a los inyectores a una
presion similar a la utilizada en los sistemas de fogging, es decir, comprendida entre 69
y 207 bar. Por otro lado, el consumo de agua de estos sistemas se suele expresar como
un porcentaje del gasto de aire de admision. De esta manera, los consumos de agua se
sittan entre el 1% y el 3% del gasto de aire de admision.

El consumo de agua de estos sistemas es mayor que el consumo de los sistemas de
fogging. Para ilustrar la afirmacion anterior sirva como un ejemplo la turbina Siemens
SGT5-8000H con una potencia nominal de 340 MW con un gasto de aire de 340 Kg/s.
Si las condiciones del aire exterior fueran de 30 °C, y la humedad relativa del 50%, el
consumo de agua de un sistema de fogging (que trabaje con una eficiencia del 100%)
seria de 1,14 I/s, mientras que el consumo de agua de un sistema de compresion
huimeda estaria comprendido entre 3,4 y 10,2 I/s. Dado que el salto de presiones en
ambos suele estar comprendido en los mismos valores, pero no asi el gasto de agua, la
potencia de accionamiento del sistema de bombeo (potencia parasita), sera mayor en
un sistema de compresién humeda.

El aumento de potencia se estima entre el 8% y el 15%, mientras que la mejora del Heat
Rate se sitla entre el 1y el 3%. En la tabla de la figura 70, se exponen cémo varian las
prestaciones cuando se introduce un sistema de compresiéon hiumeda, y la temperatura
de entrada a turbina se mantiene constante.

Modelo GE Frame SWPC Alstom GT-

6B W501D5A 24

Porcentaje de agua introducida (%) 1,0 2,0 1,2
Reduccion de temperatura a la salida del

compresor (°C) 27,8 55,6 26,7

Incremento del con(i/l:)mo de combustible 8.2 13,2 55

Aumento de potencia (MW) 3,3 15 11,5

Disminucién del Heat Rate (%) 1,0 2,0 2,0

Figura 70. Variacién de las prestaciones de diferentes turbinas asociadas a la
instalacion de un sistema de compresion hiumeda [32].

6.3 Otras consideraciones.

La utilizacién de un sistema de compresién hiumeda acarrea todos los problemas que
se trataron en la seccion 5.8. Ademas de éstos, presenta otros problemas especificos.
El més determinante es el asociado al arrastre de agua en las purgas de aire que se
realizan al compresor para refrigerar las primeras coronas de la turbina, ya que los
oficios que tienen los alabes refrigerados no han sido disefiados para trabajar con agua.
Otro problema que se presenta al utilizar un sistema de compresion humeda, es que la
presion en cada una de las etapas de extraccion de aire de refrigeracion se modifica, y
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por tanto el gasto de aire de purga que es utilizado para refrigerar también varia. Aunque
cuando se introduce un sistema de compresién hiumeda, la presién a la salida del
compresor aumenta, no ocurre lo mismo en los escalonamientos intermedios (como se
puede apreciar en la figura 71 o en la tabla de la figura 94), por lo que el gasto de
refrigeracion disminuiria, y los alabes de la turbina no serian refrigerados correctamente,
por lo que se dafiarian. Para solventar este problema podria ser necesario modificar el
circuito de refrigeracion, para de esta forma, reducir la pérdida de carga.

base case
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wet compression
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Cooling

\\

Compressor

Figura 71. Variacion de la presion en los componentes de la turbina como
consecuencia de la introduccion de un sistema de fogging [32].

Por otra parte, aunque el problema de la erosion esta también presente en los sistemas
de fogging, en los de compresion humeda este problema se ve agravado. Como
consecuencia, este sistema no puede ser instalado en todas las turbinas, s6lo en
aquellas que tengan un disefio del compresor mas sofisticado, que normalmente
coinciden con las turbinas aeroderivadas. Finalmente, tanto en los sistemas de
refrigeracion de medio hiumedo como en los de fogging, la emisibn de NOx se ve
reducida. Sin embargo, en los sistemas de compresion humeda esta reduccién es aln
mas acusada porque el gasto de agua introducido es mayor. Finalmente, el aumento de
potencia que proporcionan estos sistemas no estd acotado o restringido por las
condiciones ambientales, como sucede en el caso de los enfriadores evaporativos.
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7 Refrigeracion mediante chiller.

7.1 Introduccidn y caracteristicas generales.

Un chiller es un sistema que permite enfriar el aire de admision de la turbina de gas.
Para ello, el aire atraviesa una bateria (coil), en la que se pone en contacto con otro
fluido a una temperatura menor, al que le cede calor. La ubicacién de dicha bateria se
sittia, al igual que en la inmensa mayoria de los enfriadores evaporativos, entre el
sistema de filtracién y el silenciador. Sin embargo, a diferencia con los métodos
evaporativos, el aire puede ser enfriado hasta una temperatura inferior a la de bulbo
humedo, e incluso a una temperatura inferior a la de rocio. Dado que el salto térmico
que se puede enfriar el aire es mayor, es de esperar que la potencia que desarrolla la
turbina sea mayor.

Bl kg

T(*C)

Figura 72. Diagrama psicrométrico del aire a su paso por el chiller. Fuente: elaboracion
propia.

Como se puede observar en la figura 72, la temperatura del aire a la salida de la bateria
se corresponde con la media ponderada entre la temperatura de la corriente de aire que
ha alcanzado la temperatura de la superficie (Que esta impuesta por el otro fluido que
atraviesa la bateria) y la temperatura de la corriente de aire que ha salido a las mismas
condiciones en las que entrd. Otra diferencia importante con los medios evaporativos,
es que una parte del vapor de aire que esté presente en la corriente de aire condensa.
Por tanto, habr4 de incorporase un adecuado sistema de drenaje. Por consiguiente,
estos sistemas presentan la ventaja de no tener que suministrar agua, por lo resultan
mas atractivos para climas donde ésta escasea, ademas de no tener que incorporar una
planta de tratamiento de aguas.

Los chiller se dividen en dos tipos, los chiller de compresion mecanica y los de absorcion.
Las caracteristicas de cada uno de ellos se describen en los aparatados siguientes.
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7.2 Principio de funcionamiento de un chiller de
compresidon mecanica.

Los ciclos de refrigeracion son ciclos que se recorren en sentido contrario a los ciclos
de potencia, es decir, en sentido contrario a las agujas del reloj. Su objetivo es transferir
calor desde un foco caliente a un foco frio. Sin embargo, como dice el enunciado de
Clausius: “es imposible construir una maquina ciclica, que no tenga otro efecto
que transferir calor continuamente de un cuerpo hacia otro, que se encuentre a una
temperatura mas elevada’. Por tanto, el ciclo (maquina) debe consumir energia para
llevar a cabo su cometido, bien en forma de trabajo o en forma de calor. Aqui es donde
se encuentra la principal diferencia entre los ciclos de compresion mecanica, que
consumen energia en forma de trabajo, y los ciclos de absorcidn, que consumen energia
en forma de calor.

Los ciclos de compresion mecanica fueron desarrollados en primer lugar para otros tipos
de aplicaciones, como la refrigeracion de alimentos o la de viviendas, y después fueron
integrados en el campo de las turbinas de gas. Por tanto, a diferencia de la tecnologia
utilizada por los medios evaporativos y por los sistemas de compresion himeda, se
puede decir que, a dia de hoy, es una tecnologia madura y que existe una gran cantidad
de fabricantes.

Los ciclos de compresidbn mecanica estan constituidos por un compresor, un
condensador, una Vvélvula de expansion, y un evaporador. En primer lugar, el
refrigerante es comprimido por el compresor, aumentando su presion y temperatura. A
continuacién, el refrigerante es condensado en el condensador, que es un
intercambiador donde el refrigerante cede calor a otro fluido. Seguidamente, el
refrigerante atraviesa una valvula de expansién. Al hacerlo, la presion y temperatura del
refrigerante disminuye, y dado que es un proceso isoentalpico, el refrigerante, que
estaba en estado liquido, pasa a estado bifasico con un titulo de vapor bajo. Entonces,
el refrigerante traviesa el evaporador, donde se evapora al absorber el calor latente de
vaporizacion de otro fluido. De esta forma, el proceso se va repitiendo ciclicamente. A
este ciclo se le conoce como ciclo estandar de compresiéon mecanica.

3 cendeasador 2s 2
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X & viivuls de
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Figura 73. Ciclo estandar de compresién mecanica [9].
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En el ciclo basico anterior no se ha tenido en cuenta las pérdidas de carga en evaporador
y condensador que se pueden estimar entre 15 y 20 kPa. Ademas, se debe considerar
gue el trabajo real (linea 1-2) es superior al trabajo ideal (1-2s). Por otro lado, se debe
tener en cuenta también las pérdidas térmicas entre las tuberias y el ambiente. Por otra
parte, si el refrigerante saliera del evaporador como vapor saturado, cabe la posibilidad
de que entrara liquido en el compresor, dafiandolo.

El parametro que define la eficiencia de un sistema de compresion mecénica es el COP
(coefficient of performance). Se calcula como la potencia frigorifica entre la potencia
mecanica que consume el compresor.

COP = 38
0 W (38)

Un mayor COP, significa que se tiene la misma capacidad de refrigeracion, pero
consumiendo menos energia, 0 que consumiendo la misma energia, se puede enfriar
mas. El ciclo de Carnot inverso es el que presenta mayor COP, pero no se utiliza porque
es muy dificil implementarlo tecnolégicamente. Este sélo depende de las temperaturas
de evaporacion y de condensacion y se calcula como,

1

Tconp 1 (39)
Tevap

COPcarnot = COPMAX =

No obstante, el ciclo estandar, para unas temperaturas de los focos dadas, no es el ciclo
gue se puede desarrollar tecnolégicamente que presente un mayor COP. Hay otros
ciclos que dividen el proceso de compresion entre varios compresores (compresion
doble). Por esta razon, los ciclos de compresibn mecdénica suelen presentar otras
configuraciones como las que se presentan en la figuras 74,75y 76.

Compresor Compresor

de baja de alta
o4
a
<
Q

Evaporador / N
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l—s DXt ; b h (k)/kg)

Figura 74. Compresién doble directa con enfriador intermedio, Inyeccién parcial [9].
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Figura 75. Compresién doble directa con enfriador intermedio, inyeccién total [9].
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Figura 76. Compresién doble en cascada [9].

Por altimo, es conveniente decir que la potencia de refrigeracion de los chiller, ya sean
mecanicos o de absorcidn, se expresan en unidades de toneladas de refrigeracion
(refrigeration ton, RT). Una tonelada de refrigeracion equivale a 12.000 Btu/hr, lo que es
igual a 3,52 MW.

7.3 Clasificacion de los chiller de compresidén mecanica.

7.3.1 Clasificacion en funcion del tipo de accionamiento del compresor.

El compresor puede ser accionado por [35] un motor eléctrico (que consume electricidad
gque se toma directamente de la red), por un motor a gas (gas engine-driven chiller), o
por una turbina de vapor (steam turbine chiller).

Como se verd mas adelante, en los chiller en los que el compresor es accionado por un
motor a gas o por una turbina de vapor, el consumo de energia eléctrica (carga parasita)
es menor. Por tanto, la potencia que desarrolla la turbina con chiller accionado por motor
eléctrico serd menor. Sin embargo, consumen o gas natural o vapor. Ademas estos
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equipos son mas caros [40]. Por tanto, habria que estudiar en cada caso concreto cual
es la solucion cuyo coste de ciclo de vida es menor. Por otra parte, la operacion y
mantenimiento de un chiller accionado por un motor eléctrico, también denominado
chiller eléctrico, es normalmente méas sencilla.
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Figura 77. Esquema e imagen de un chiller de compresion mecanica accionado por
una turbina de vapor [38].

Normalmente, los chiller accionados por turbina de vapor se utilizan cuando hay vapor
disponible. Por tanto, pueden resultar interesantes en plantas de ciclo combinado. Estos
sistemas, requieren aproximadamente [37] sobre 4,5 kg/h a una presién de 8,3 bar por
cada tonelada de refrigeracion (RT). Los chiller accionados por un motor a gas resultan
mas atractivos en las plantas que puedan comprar el combustible a un precio barato,
ylo utilicen (recuperen) la energia térmica asociada a los gases de escape [37]. Por
tanto, suelen aparecer integrados en sistemas de cogeneracion. Finalmente, podria
resultar interesante desde el punto de vista econdémico, que la planta tenga varios chiller
accionados por diferentes mecanismos (Hybrid Chiller Plants), y en cada momento esté
funcionando con el que proporcione mayor rentabilidad [40].
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Figura 78. Esquema (izquierda) e imagen (derecha) de un chiller de compresion
mecanica accionado por un motor a gas [39].
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7.3.2 Clasificacién en funcién del tipo de refrigerante.

La elecciébn del refrigerante esta fuertemente condicionada por la cuestidon
medioambiental. El efecto del uso de un refrigerante sobre el medio ambiente se mide
através de dos parametros. El primero es el ODP (Ozono Depletion Potential), que mide
como el refrigerante destruye la capa de ozono, y estd comprendido entre uno (muy
dafiino) y cero (inocuo). El segundo es el GWP (Global-warming potential) que mide
como contribuye el refrigerante al efecto invernadero en comparacion de como lo hace
la misma masa de diéxido de carbono. Por tanto, si el GWP de un refrigerante es de 9,
significa que contribuye nueve veces mas al efecto invernadero que el dioxido de
carbono.

Refrigerante Tipo ODP GWP
R-11 CFC 1 4000
R-12 CFC 0,95 8500
R-22 HCFC 0,05 1700

R-123 HCFC 0,02 93

R-124 HCFC 0,02 480
R-134a HFC 0 1300
R-404A HFC 0 3750
R-410A HFC 0 1890
R-407C HFC 0 1610

R-717 NH3 0 0

Figura 79. Impacto medioambiental de diferentes refrigerantes. Fuente: elaboracion
propia.

Se aprecia en la tabla de la figura 79 que los méas perjudiciales con el entorno son los
CFC, seguidos de los HCFC. Por esta razén, los refrigerantes CFC fueron prohibidos en
los afios noventa, y los HCFC estan siendo retirados paulatinamente. Por tanto, lo ciclos
de compresion mecanica utilizan refrigerantes HFC y amoniaco. Dentro de los
refrigerantes HCFC, los mas utilizados en los chiller de las turbinas de gas son el R-
134a, y el R-410A. ElI amoniaco también es muy utilizado debido a sus propiedades
frigorificas asi como a que es el refrigerante mas respetuoso con el medio ambiente,
aungue presenta algunos problemas relacionaos con la toxicidad e inflamabilidad, por
lo que estas instalaciones deben cumplir la norma EN 378.

Por ultimo, el material de los diferentes elementos que componen el chiller debe ser
elegido en consonancia con el tipo de refrigerante utilizado, ya que de lo contrario,
dichos elementos podrian resultar dafiados.

7.3.3 Clasificacion en funcion del tipo de compresor.

En los chiller de las turbinas de gas, los compresores mas utilizados son los centrifugos
y los de tornillo. Los centrifugos son utilizados para potencias frigorificas comprendidas
entre 1500 y 4500 RT, aunque pueden ser utilizados para potencias mayores. Ademas,
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los ciclos que utilizan un compresor centrifugo suelen ser refrigerados por agua. Por otro
lado, los ciclos que utilizan compresores de tornillo suelen ser empleados para potencias
frigorificas comprendidas entre 1200 y 3600 RT, trabajan mejor a cargas parciales y
suelen ser refrigerados por aire. Debido a la mejora del rendimiento que han
experimentado los compresores centrifugos Gltimamente, asi como a la reduccién de su
precio, parece ser que seran la opcion mas favorable en el futuro [36].

Figura 80. Compresor centrifugo (derecha) y compresor de tornillo (izquierda).
Cortesia de GEA Grasso.

7.3.4 Clasificacion en funcion del fluido que llega a la bateria de frio.

Como se ha comentado antes, en el evaporador del chiller se enfria un fluido. La
cuestion es si dicho fluido que se enfria es el aire directamente, o si en el evaporador
se enfria un fluido caloportador intermedio para que éste enfrie el aire. En el primero de
los casos, la bateria de frio es el propio evaporador, mientras que en el segundo,
evaporador y bateria de frio son intercambiadores diferentes. El primero de los casos
se conoce como sistema directo, y el segundo es conocido como sistema indirecto. El
fluido caloportador utilizado es agua, aunque para evitar una posible congelacion de la
misma, es bastante frecuente el uso de agua glicolada o salmuera.

Se puede decir, por tanto, que los sistemas indirectos incorporan un circuito extra. Como
consecuencia, si se compara con los sistemas directos, la potencia parasita asociada al
sistema de enfriamiento aumentard, debido al consumo de la bomba del circuito de
agua. Por otra parte, la temperatura minima hasta la que se podra enfriar el aire sera
mayor en sistemas indirectos, y de esta forma la potencia que desarrollara la turbina
disminuira .Sin embargo, en los sistemas indirectos las posibles fugas de refrigerante
seran menores, y dado que éste no llega al conducto de admision, no podra penetrar en
la turbina. Ademas, aunque se incorpore un circuito mas, es de esperar que el area
necesaria para ubicar el sistema indirecto no sea mucho mayor que la de un sistema
directo, ya que en los sistemas directos, el chiller se compra como una especie de
“paquete”, que cuenta con un alto grado de compacidad, mientras que en los sistemas
directos se compran los diferentes componentes por separado.
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Figura 81. Esquema de un chiller de compresién mecanica, sistema directo [31].
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Figura 82. Esquema de un chiller de compresion mecéanica, sistema indirecto [31].
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7.4 Parametros de operaciéon de los chiller de
compresidon mecanica.

Si bien en la seccion 7.2 se definié el COP, éste se trataba para el caso de un chiller
que es accionado por un motor eléctrico. Para los chiller en los que el compresor no es
accionado mediante este mecanismo la expresion con la que se calcula es diferente,
aungue el concepto de COP es el mismo. De esta forma, el COP se define como la
potencia frigorifica en funcién de la potencia que es necesaria aportar. Para un chiller
accionado por un motor a gas o una turbina de gas, la potencia que consume no es
eléctrica, sino térmica. En base a esto, se establecen las siguientes expresiones,

QREF QREF
COPryring de vapor — QaPoRTADO = . * Ah (40)
v
COP _ Qrer Qrer_ Qger
motor agas = QaporTano B mg * PCI _w (41)
HUmotor

El COP para un chiller accionado por un motor eléctrico estd comprendido entre 2y 6,
mientras que para los que son accionados por turbinas de vapor o motores a gas esta
comprendido entre 1y 2,5 [24].

La carga parasita en un chiller de compresion mecanica se corresponde con el consumo
del compresor (s6lo si el chiller es accionado por un motor eléctrico), la bomba
(condensacion por agua) o ventilador (condensacion por aire) que mueve el fluido que
absorbe calor en el condensador y la bomba que mueve el fluido del circuito secundario
(s6lo cuando el chiller sea de sistema indirecto). Los chiller accionados por motores
eléctricos son los que mayor carga parasita presentan, dado que el consumo del
compresor representa en torno al 80 o 85% de la carga parasita [37]. EI consumo
parasito en este tipo de chiller se sitia en torno a 0,81 KW/RT. Por otra parte, el
consumo de los chiller accionados por motor a gas y por turbina de vapor se puede
estimar en 0,187 y 0,195 KW/RT respectivamente [24]. Como se puede observar, la
carga parasita de éstos Ultimos es aproximadamente la cuarta parte de los chiller
accionados por motores eléctricos.

7.5 Principales diferencias entre los chiller mecanicos y
los de absorcion.

El ciclo de absorcion basico presenta los mismos componentes que el de compresion
mecanica, a excepcion del compresor, que es sustituido por dos intercambiadores de
calor, una véalvula y una bomba. Los intercambiadores se conocen con el nombre de
absorbedor y generador. En un ciclo de compresion mecénica, el compresor aumenta
la presion y la temperatura del refrigerante. En un ciclo de absorcion, los elementos que
sustituyen al compresor realizan la misma funcion. Asi, la temperatura es aumentada en
el generador por mediacion de un aporte externo de calor, y la presion del refrigerante
se aumenta con la bomba. Precisamente aqui es donde radica la principal ventaja de
estos sistemas frente a los de compresion mecanica, ya que, para comprimir el mismo
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gasto mésico y la misma diferencia de presiones, la compresion de un liquido consume
mucho menos potencia eléctrica que la compresién de un gas.

condensador generador condensador

| i
LA W

compresor

?

(>
i3

evaporador absorbedor evaporador

Figura 83. Comparativa entre ciclo basico de absorcién (izquierda) y ciclo estandar de
compresion mecanica (derecha). Cortesia de ICOGEN S.A.

Otra diferencia notable que presentan estos sistemas en comparacion con los de
compresion mecanica es que utiliza dos fluidos de trabajo. Ademas del refrigerante,
utilizan un absorbente. Aunque hay mas parejas de fluidos que retnen las propiedades
necesarias para poder ser utilizados en este tipo de ciclos, los mas utilizados son
amoniaco - agua o bien agua - bromuro de litio. Para la primera combinacion, el
amoniaco actia como refrigerante y el agua como absorbente, mientras que para la
segunda, el agua trabaja como refrigerante y el bromuro de litio trabaja como
absorbente.

7.6 Clasificacion de los chiller de absorcidon

Los ciclos de absorcién se pueden clasificar fundamentalmente en funcion de la pareja
de fluidos que utilice, que se denomina par de trabajo. Los tres ciclos mas utilizados son
los de bromuro de litio — agua de simple efecto, el ciclo bromuro de litio — agua de doble
efecto, y el ciclo agua — amoniaco. A continuacion, se comentaran las caracteristicas
generales de cada uno de ellos.
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7.6.1 Ciclo de LiBr/H,0 de simple efecto.
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Figura 84. Ciclo de LiBr/H,0 de simple efecto.

En primer lugar, al generador llega procedente del punto 6, una solucion acuosa
(denominada solucion diluida) de bromuro de litio y agua. A su vez, al generador se le
suministra un flujo de calor. Como consecuencia, se aumenta la temperatura de solucion
hasta que se alcanza una temperatura que es superior a la temperatura de ebullicién
del refrigerante (en este caso, agua), pero es inferior a la temperatura de ebullicion del
absorbente (en este caso bromuro de litio). Por lo tanto, el refrigerante, es evaporado y
pasa al condensador. Una vez aqui, realiza el mismo ciclo que un ciclo de compresion
mecanica (puntos 1, 2, 3 y 4), es decir, cede calor en condensador y pasa a estado
liguido, para después ser expandido en la valvula de expansion, donde pasa a estado
bifasico (aunque con predominio del estado liquido), para asi poder ser evaporado en el
evaporador, refrigerando a otro fluido. Cuando el refrigerante sale del evaporador (punto
4), llega al absorbedor, donde el refrigerante es absorbido por una solucién concentrada
de bromuro de litio y agua. La solucién concentrada que llega al absorbedor para
absorber al refrigerante llega procedente del generador (linea entre los puntos 7 y 8).
Por otro lado, cuando en el absorbedor se mezcla una solucién concentrada (que
proviene del generador) con el refrigerante (que viene del evaporador), se forma una
solucion diluida, mediante un proceso exotérmico, razon por la cual es necesario
refrigerar el absorbedor. Dicha solucion diluida es comprimida por una bomba y llevada
hasta el generador (linea entre los puntos 5 y 6). Finalmente, el proceso se repite de
forma ciclica.

Se podria llegar a pensar que el hecho de utilizar agua como refrigerante, implicaria no
poder conseguir la refrigeracion deseada, pues resultaria imposible enfriar el aire o agua
a unas temperaturas del entorno de unos 10 °C, si el agua se evapora a una temperatura
de 100 °C. No obstante, no se puede olvidar que el agua evapora a cien grados siempre
y cuando la presion sea igual a la atmosférica. Por lo tanto, en este tipo de ciclos, la
presion del refrigerante en el evaporador se sitla en torno a los 0,009 bar, por lo que su
temperatura de evaporacion es de unos 3 °C [41]. De esta forma, la evaporacion del
agua puede captar o absorber el calor de una corriente de agua (o aire) que esté en
torno a los 10 °C, y asi conseguir el efecto frigorifico buscado. Por otro lado, la presién
en el condensador se sitda sobre los 0,13 bar aproximadamente [41].
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Entre generador y absorbedor hay otro intercambiador (figura 84). Dicho cambiador se
introduce por dos razones. Por un lado, para precalentar la solucién diluida que
transcurre desde el absorbedor hasta el generador. Mientras mas se precaliente dicha
corriente, menor cantidad de calor serd necesaria aportar en el generador, y por tanto,
mas eficiente sera el equipo. Por otro, para refrigerar la solucién concentrada que sale
del generador y llega al absorbedor. Mientras, méas se enfrie esta corriente, menos calor
se tendra que evacuar en el absorbedor.

7.6.2 Ciclo de LiBr/H,0 de doble efecto.

Surge de afiadir mas elementos al ciclo de simple efecto para mejorar el rendimiento del
ciclo. Se denomina efecto de una maquina de absorcion, al nimero de veces que es
utilizada la potencia calorifica aportada al sistema. Estos sistemas presentan dos
principales diferencias en comparacion con los de simple efecto. Por un lado, y como se
puede ver en el esquema de la figura 85, ademas de los componentes que utilizan los
de simple efecto, requieren de otro generador y de otro intercambiador de calor. Por otro
lado, hay tres soluciones, en lugar de dos, que se llamaran con el nombre de diluida,
concentrada y semiconcentrada. Ademas, tanto la presion maxima como la temperatura
maxima del ciclo son mayores. A pesar de esto, la presién maxima dentro del sistema,
seguira siendo inferior a la atmosférica [41].

Generador de bajatemperatura
D Liquido refrigerante

Soluclon concentrada
Sepwador

Solucion semiconcentrada secundario
B soiucion diluida
Agua refrigerada Condensador
Agua de enfriam lento 7
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e Evaporador
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Figura 85. Ciclo de LiBr/H,0 de doble efecto. Cortesia de ABSORSISTEM, S.L.

Al generador de alta temperatura (abajo a la izquierda en la figura 85) llega una solucién
diluida. Este generador es el Unico que recibe un aporte de potencia térmica exterior (y
que por tato lleva asociado un consumo). Una parte del refrigerante (en este caso agua)
es evaporado y conducido al generador de baja temperatura, quedando por tanto una
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solucion semiconcentrada. Dicha solucion es enfriada porque cede calor en el
intercambiador de alta temperatura a la concentracion diluida antes de que ésta llegue
al generador de alta temperatura. A continuacion, la soluciéon semiconcentrada llega al
generador de baja temperatura, donde recibe un flujo de calor que es aportado por el
refrigerante que se evaporé en el generador de alta temperatura. Como consecuencia
de esto, una parte del refrigerante se evapora de la corriente de solucion
semiconcentrada, y ésta pasa a ser concentrada. Después, es enviada al intercambiador
de baja temperatura donde precalienta la concentracion diluida, y finalmente llega al
absorbedor. Por otro lado, el refrigerante que se produjo en el condensador de alta
temperatura condensa en el generador de baja temperatura y es enviado al
condensador. El refrigerante en estado vapor que se produjo en el generador de baja
temperatura es condensado en el condensador, donde se une con la otra corriente de
refrigerante. Seguidamente, el refrigerante atraviesa la vélvula de expansion y el
evaporador, produciendo la refrigeracion de otro fluido. Después, el refrigerante (en
estado vapor) es absorbido por la solucién concentrada que provenia del intercambiador
de baja temperatura constituyéndose una solucién diluida. Dicha solucion diluida es
precalentada por los intercambiadores de baja y de alta temperatura, hasta que llega al
generador. Este proceso se repite ciclicamente.

Si bien el ciclo anteriormente descrito es un ciclo de doble efecto, denominado como de
flujo serie, hay otras posibles configuraciones como son las de flujo paralelo y la de flujo
paralelo inverso. Cada fabricante trabaja con un tipo de configuracion dada. De esta
forma, la disposicion en serie es utilizada por Sanyo, la configuracién en flujo paralelo
es usada por York y por Carrier, mientras que la de flujo paralelo invertido es utilizada
por Kawasaki.

7.6.3 Ciclo de H,0/NH;.

Estos ciclos presentan algunas diferencias con los que el par de trabajo es bromuro de
litio — agua. En primer lugar, estos sistemas pueden enfriar un fluido a temperaturas mas
bajas, que pueden llegar hasta los 55 °C. En segundo lugar, el calor latente de
vaporizacion del amoniaco, que es del orden de 1,25 MJ/kg, es inferior al calor latente
de evaporacion del agua, que es del orden de 2,5 MJ/kg, por lo que estos sistemas
requeriran de un caudal mayor para transmitir la misma potencia. En tercer lugar, tanto
la presibn maxima como la minima son superiores a la atmosférica. De esta forma, para
una temperatura de evaporacion de 0 °C y de condensacion de 40 °C, las presiones
maximas y minimas seran de 5 y 15 bares aproximadamente. Por esta razon, se
necesita que el espesor de las tuberias sea mayor, por lo que el coste y el tamafio del
equipo aumentan. Finalmente, el absorbente (en este caso agua) es relativamente
volatil. Por lo tanto es necesario introducir un dispositivo, llamado rectificador, que
garantice que la cantidad de absorbente que llega al condensador sea lo minima posible.
Ademas, el uso de amoniaco como refrigerante conlleva ciertos riesgos vinculados a la
toxicidad. Esto unido a que normalmente no se requieren temperaturas tan bajas para
el caso de refrigeracion del aire en turbinas de gas, hace que este ciclo sea menos
usado que los otros.

Los ciclos cuyo par de trabajo es aguan - amoniaco presentan varias configuraciones,
gue suelen ser diferentes para cada fabricante, aunque los componentes que los
constituyen son los mismos que los de los ciclos bromuro de litio — agua. El esquema
de uno de ellos se representa en la figura 86.
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Figura 86. Ciclo de H,0/NH; de doble efecto. Cortesia de ABSORSISTEM, S.L.

7.6.4 Clasificacion en funcion del tipo de fuente térmica.

Los ciclos de absorcion pueden ser clasificados como sistema de calentamiento directo
o de calentamiento indirecto. Los de calentamiento directo requieren de un quemador
que quema directamente un combustible que suele ser gas natural o GLP. Por otra
parte, los sistemas de calentamiento indirecto, son accionados por agua caliente, vapor,
gases de escape 0 aceites térmicos. Para las aplicaciones de las turbinas de gas el
aceite térmico no se utiliza [37]. Los sistemas de calentamiento indirecto pueden
aprovechar los gases de escape de la turbina como fuente térmica. Ademas si hay
instalada una cadera de recuperacion, se puede producir agua caliente o vapor que sera
posteriormente utilizado por el chiller. Por tanto, estos sistemas son mas atractivos que
los sistemas de calentamiento directo.

Los ciclos de bromuro de litio — agua pueden ser alimentados con agua caliente, siempre
y cuando la temperatura de ésta sea superior a 82,2 °C 0 por vapor, a una presion de
1,03 bar. Uno de litio - agua de doble efecto, consumira un vapor a una presion de 7,9
bar o agua a una temperatura superior a 150 °C. Por dltimo, los ciclos de agua —
amoniaco necesitan un aporte térmico a mayor temperatura (superior a 180 °C) [41] por
lo que suelen utilizar los gases de escape de la turbina [37].
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Figura 87. Ciclos de absorcion de calentamiento directo (izquierda) y de calentamiento
indirecto (derecha). Cortesia de Goldman Energy (izquierda) y de Yazaki Energy
Systems (derecha).

7.7 Parametros de operacion de chiller de absorcion.

Al igual que para el caso de chiller de compresion mecanica, para los de absorcién
también se define un COP. Sin embargo ahora hay que tener en cuenta que la energia
aportada no se realiza mediante una potencia mecéanica, sino a través de una potencia
térmica. A su vez, el COP depende de la naturaleza de la fuente térmica. Atendiendo a
estas indicaciones, se pueden establecer las siguientes expresiones:

Sistema de calentamiento indirecto que utiliza vapor,

QR.EF (42)
mv * (hentada - hsalida)

COPvapor =

En doénde:

Qrer = demanda de refrigeracion (KW).

m,, = gasto masico de vapor que consume el chiller (kg/s).
hentada = €ntalpia especifica del vapor que entra al chiller (kJ/kg).
hsaiiaa = €ntalpia especifica del vapor que sale del chiller (kJ/kg).

Sistema de calentamiento indirecto utilizando agua caliente,

QR.EF
COPyga = — (43)
agna my, * CPW * (tWentrada - thalida)
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En doénde:

my, = gasto masico de agua que consume el chiller (kg/s).

Cp,, = calor especifico a presion constante del agua (kJ/kg K).

t
t

Wentrada — t€Mperatura del agua de entrada al chiller (°C).

wsalida = l€Mperatura del agua de salida del chiller (°C).

Sistema de calentamiento directo,

QR'EF
Tfo * PCI/.“quemador

COPcombustivie =

En doénde:

m; = gasto masico de combustible utilizado (kg/s).

PCI = poder calorifico inferior del combustible (kJ/kg).
Hquemador = réndimiento del quemador.

(44)

Un valor tipico del COP para chiller que trabaje con LiBr - H,0 de simple efecto se sitla
en torno en a 0,7, mientras que uno de doble efecto trabaja con un COP de 1,2
aproximadamente [24]. Un ciclo de H,0 — NH; tiene un COP de 0,5, aunque se estan
desarrollando nuevos modelos que pueden llegar hasta un valor de 1.
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Figura 88. Esquema de una planta de potencia de turbina de gas que incluye un
chiller de absorcion de calentamiento indirecto alimentado por vapor [49].

La potencia parasita en un ciclo de LiBr -H,O de simple efecto se puede estimar en
torno a 0,31 KW/RT, mientras que para un ciclo de doble efecto se puede estimar en
torno a 0,265 KW/RT [24]. Si ambos sistemas trabajan con vapor, el gasto que requiere
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el ciclo de simple efecto, en torno a 8,2 Kg/s por RT, es mayor que el gasto que requiere
el de doble efecto, en torno a 4,5 Kg/s [37], aunque la presidn del vapor sera mayor para
el chiller de doble efecto (definidas en el apartado 7.6.4).

7.8 Almacenamiento térmico en chiller.

El almacenamiento térmico, conocido con las siglas TES (thermal energy storage), es
un sistema que permite almacenar frio. De esta forma, la potencia frigorifica que esta
produciendo el chiller, no tiene por qué coincidir en cada instante con la potencia
frigorifica que demanda el sistema de refrigeracion del aire de la turbina. Por otro lado,
el precio de la electricidad es mayor durante las horas de mayor demanda, conocidas
como horas pico (on peak hours) y menor durante las horas en la que la demanda es
menor, conocidas como horas valle (off peak hours). Por tanto, resulta interesante
producir frio durante las horas en las que la electricidad es barata, almacenarlo, y
después utilizarlo en las horas en las que el precio de la energia eléctrica es mayor. De
esta manera, se cubre igualmente la demanda de refrigeracion, pero los costes
asociados al consumo de electricidad del chiller son menores.

Los sistemas de almacenamiento pueden ser integrados tanto en turbinas que trabajan
con chiller mecénico, como con chiller de absorcién. No obstante, como se vio en los
apartados anteriores, la potencia parasita asociada a chiller mecanico accionado por un
motor eléctrico, es del orden de 4 veces mayor que en chiller mecanico accionado dos
por motor a gas o turbina de vapor, y del orden de 3 veces mayor al caso de chiller de
absorcion. Por tanto, se conseguiran mayores ahorros econémicos cuando el sistema
de almacenamiento es integrado en combinacién con chiller mecanico accionado por
motor eléctrico.

Otra razén por la que los sistemas de almacenamiento suelen instalarse en presencia
de chiller mecanico accionado por motor eléctrico y no en otros es porque, Como se Vio
en los apartados anteriores, son los que llevan asociados un coste de compra e
instalacion menores, y éste es un factor importante porque hay que considerar también
el coste del sistema de almacenamiento. Otra razon es que, dado que normalmente las
horas valle (que es donde se carga el sistema de almacenamiento) coinciden con las
horas nocturnas, tanto el rendimiento del motor eléctrico como el COP del chiller
aumentan.

Los sistemas de almacenamiento se pueden clasificar atendiendo a su modo de
operacion. De esta forma, se dividen en:

e Sistemas de almacenamiento completo (full storage): el chiller no trabaja
cuando la demanda de refrigeracién es mayor, es decir, durante las horas pico.
Cuando no hay demanda de refrigeracion (horas valle), el chiller funciona a
potencia nominal y carga el sistema de almacenamiento. Cuando hay demanda
de refrigeracion pero es pequefia, el chiller sigue trabajando a potencia nominal,
una parte de esta potencia frigorifica producida cubre la demanda de
refrigeracion, y otra parte carga el sistema de almacenamiento. Con este modo
de operacion, la potencia parasita en las horas de maxima demanda es nula. No
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obstante, tanto la potencia nominal como la capacidad del almacenamiento son
elevadas, y por tanto el coste de estos sistemas. Por lo tanto, para que el tamafio
de chiller y del sistema de almacenamiento no sea muy elevado, estos sistemas
son interesantes cuando el numero de horas valle es elevado y/o el nimero de
horas pico es reducido.

Chiller off ———_ FULL STORAGE

Cooling Load "~ Charging
(rmet by storage)

Time of Day

Figura 89. Operacion de un sistema de almacenamiento completo [43].

Sistemas de almacenamiento parcial con carga constante (partial storage
load leveling): este sistema se caracteriza porque el chiller esta trabajando las
veinticuatro horas del dia a potencia nominal. Cuando la potencia frigorifica que
produce el chiller es mayor que la demandada, ésta se almacena en el sistema
de almacenamiento, y cuando la potencia frigorifica que se esta produciendo es
menor a la demandada, el sistema de almacenamiento se va descargando. En
estos sistemas, a diferencia de los de almacenamiento completo, la carga
parasita durante las horas pico no se elimina, ya que los chiller estan
funcionando. Sin embrago, el tamafo tanto del chiller como del sistema de
almacenamiento, y por tanto el coste inicial de estos equipos, serdn menores.

PARTIAL STORAGE-LOAD LEVELING

Chiller runs

continously -
Cooling Loacd
I _ g imet by storage)

Cooling Load
{(met by chiller)

Tons (kW)

 Time of Day

Figura 90. Operacion de un sistema de almacenamiento parcial con
carga constante [43].
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Sistemas de almacenamiento parcial con demanda limitada (partial storage
demand limiting): el chiller esta trabajando a potencia nominal todas las horas
del dia excepto las que corresponden a horas pico, en las que trabaja con un
grado de carga parcial. Por tanto, este sistema constituye un punto intermedio
entre los otros dos que se han explicado antes. De esta manera, el consumo de
potencia serd menor que en los sistemas de almacenamiento parcial con carga
constante y mayor que en sistema de almacenamiento completo. Andlogamente,
el tamafio de los equipos serd mayor que en sistemas de almacenamiento parcial
con carga constante, y menor que en sistemas de almacenamiento completo.

PARTIAL STORAGE-DEMAND LIMITING

Reduced On-peaik
Demand

Cooling Load
(met by storage)

Cooling Load
(met by chiller)

Time of Day

Figura 91. Operacién de un sistema de almacenamiento parcial con
demanda limitada [43].

Finalmente, un sistema de almacenamiento que esta disefiado para trabajar en modo
de almacenamiento parcial, puede trabajar en modo de almacenamiento completo en
las épocas del afio donde la demanda de refrigeracién sea menor, como primavera u
otofio, reduciendo asi los costes asociados a la potencia parasita.

Por otra parte, los sistemas de almacenamiento que pueden incorporar los chiller de una
turbina de gas se pueden dividir en funciéon de si almacenan calor latente (hielo) o
sensible (agua fria) [35]:

Sistemas de almacenamiento de agua fria: se conocen por las siglas CWS
(chilled water storage). Para almacenar el agua fria se utilizan unos tanques. En
dichos tanques, debido al fendmeno de la estratificacion, el agua fria tiende a
asentarse en la parte inferior mientras que el agua de la parte superior esta a
una temperatura mayor. Ambas masas de agua son separadas por otra, que se
denomina termoclina y que esta a una temperatura intermedia. Para garantizar
un buen disefio, el espesor de la termoclina debe estar comprendido entre 0,3 y
1 m [43]. El sistema es cargado con agua fria a una temperatura comprendida
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entre en 4y 6 °C [43]. Cuando el sistema de almacenamiento se esta cargando,
el agua sale del tanque por la parte superior y retorna al tanque por la parte
inferior. Andlogamente, cuando se esta descargando, el agua sale por la parte
inferior y retorna por la superior. Otra ventaja de estos sistemas es que el agua
almacenada puede ser utilizada para combatir incendios.

e Sistemas de almacenamiento de hielo: En estos sistemas, un fluido frio, que
tiene que estar a una temperatura aproximada de -7 °C, es utilizado para formar
hielo. Por tanto, o bien el chiller es un sistema directo que lleva el refrigerante
directamente al sistema de almacenamiento de hielo, o bien el chiller enfria un
fluido intermedio que es enviado al sistema de almacenamiento. Este fluido
intermedio no puede ser agua normal porque se congelaria, y normalmente es
agua glicolada o salmuera [43]. La tecnologia mas utilizada (aparece
representada en la figura 92) para almacenar hielo es la denominada como
cosechadora de hielo (ice-harvester). Existen otros sistemas de
almacenamiento de hielo como el sistema de hielo en tubo, que forma el hielo
alrededor de la tuberia por la que fluye el refrigerante o el de hielo encapsulado,
que forma el hielo en una especie de esferas de material plastico [43].

ICE MAKER-
CHILLER

WATER
RECIRCULATION

STORAGE TANX

Figura 92. Sistema de almacenamiento de hielo. Cortesia de Automatic Ice
Systems.

Cada uno de los sistemas de almacenamiento descritos presenta una serie de ventajas
e inconvenientes. De esta manera, para almacenar la misma cantidad de frio, el volumen
de acumulacion en sistemas que almacenan hielo es del orden de 4 veces menor que
el necesario para sistemas que acumulan agua, debido a que un sistema utiliza energia
latente y otro sensible [42]. Por tanto, si el sistema de almacenamiento se va a instalar
a posteriori, y es de almacenamiento de agua, se puede presentar un problema
relacionado con el espacio disponible. Por otra parte, debido a que los sistemas de
almacenamiento de hielo necesitan ser cargados con unas temperaturas inferiores, el
precio de los chiller en este caso sera mayor, y el COP de estos sera menor. Por otro
lado, como los sistemas de almacenamiento de hielo descargan un fluido a una
temperatura menor, se podra enfriar el aire de admision a turbina a una temperatura
mas baja. Por la misma razén, para conseguir el mismo grado de refrigeracion, los
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sistemas que almacenan hielo mueven menos agua, por los que los costes asociados a
la compra de las bombas y tuberias seran menores, asi como el coste asociado al
bombeo. En la figura 93 [42] se presenta una tabla que establece una comparativa
cuantitativa entre los diferentes sistemas de almacenamiento:

. Almacenamiento de hielo
Almacenamiento

de agua fria Cosechgdoras Hielo en tubo Hielo
de hielo encapsulado
Coste chiller 85 €/KW 420 €/KW 142 €/ KW 142 €/ KW

Volumen de

3 3 3 3
acumulacién 0,1m>/kWh 10,025 m*/kWh | 0,02 m*/kWh | 0,02 m>/kWh

Coste sistema
de 10 €/KWh 7 €/ KWh 20 €/KWh 18 €/KWh
almacenamiento

Temperatura de

4°C -7 °C -6 °C -6 °C
carga

COP 5 3 3,1 3,1

Figura 93. Comparativa entre los diferentes de almacenamiento térmico en
turbinas de gas (en euros del afio 2010).

7.9 Otras consideraciones sobre sistemas basados en
chiller.

El coste asociado a la adquisicion e instalacién que presenta un chiller de compresion
mecanica accionado por un motor eléctrico se puede estimar en 870 €/RT, mientras que
para los que son accionados por motores a gas o por turbina de vapor se estima en
torno a 1.225 y 1.300 €/RT respectivamente [24]. Mientras que para los chiller de
LiBr-H,O se situa en torno a los 1000 €/RT, para el ciclo de simple efecto, y de 1.130
€/RT, para el ciclo de doble efecto [24]. Aunque los chiller sean mas caros que los
sistemas de medio evaporativo, pueden reducir la temperatura del aire a unos valores
mas bajos, y por tanto producir mas potencia. No obstante, el coste de compra es mas
elevado.

Tanto para los chiller de compresion mecanica como para los de absorcion, la pérdida
de carga que experimenta el aire a su paso por la bateria de frio estd comprendida entre
250-500 Pa [37].

Por otra parte los chiller, a diferencia de otros sistemas de refrigeracion permiten acoplar
un sistema de almacenamiento. Aunque éste no puede ser integrado cuando se trata de
un sistema directo.
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8 Sistemas hibridos.

8.1 Introduccion.

Se denomina sistema hibrido a un sistema de refrigeracién del aire de admisién que
esta compuesto por la combinacion de dos o mas sistemas de refrigeracion diferentes
(enfriador evaporativo de medio himedo, sistema de fogging, sistemas de compresion
hameda, chiller de compresion mecanica o chiller de absorcién). Cuando el sistema de
refrigeracion esta acompafiado de un sistema de almacenamiento térmico, el sistema
de refrigeracion del aire de admisiéon también se denomina hibrido.

El objetivo que persigue un sistema hibrido es reducir en la medida de lo posible los
costes de operacion asociados a la refrigeracién del aire de admisién. Para ello, los
sistemas hibridos llevan incorporados un sistema de control que determina en cada
instante cuél (o cudles) de los sistemas de refrigeraciébn que constituyen el sistema
hibrido debe (o deben) estar trabajando y el grado de carga con el que éstos han de
operar.

8.2 Configuraciones mas comunes de los sistemas
hibridos.

Aunque tedricamente los sistemas hibridos se podrian constituir de muchas maneras,
en la practica, sélo una serie de combinaciones se utilizan [48]. Estas se pueden dividir
en:

e Combinacién entre enfriadores de medio evaporativo y por sistemas de
compresion humeda. Por las razones que se comentaron en el apartado 6.1, y
como se observa en la figura 68, el sistema de fogging y el de compresién
humeda se instalan en serie. Es decir, el aire de admisién atraviesa ambos
sistemas de enfriamientos de forma secuencial (en primer lugar el sistema de
fogging y en segundo lugar el de compresion humeda). Ademas de con los
sistemas de fogging, los sistemas de compresién himeda se pueden integrar
con chiller [34], aunque esta opcién es menos usada.

El efecto de la sinergia entre sistemas de fogging con sistemas de compresion
himeda se presenta en la tabla de la figura 94. En ella, se expone cédmo varian
los diferentes parametros de una turbina simple no regenerativa modelo GE 9171
E que trabaja a una frecuencia de 50 Hz, para cuatro casos diferentes. En el
primero de ellos (denominado caso base), no se lleva a cabo ningun tipo de
refrigeracion del aire de admision. En el segundo caso se utiliza una refrigeracion
con un sistema de fogging, que trabaja con una eficiencia del 100%. El tercer y
cuarto casos, utilizan un sistema de refrigeracion hibrido compuesto por un
sistema de fogging (que satura el aire completamente) en combinacion con un
sistema de compresién hiumeda. La diferencia entre el tercer y el cuarto casos
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es el porcentaje de gasto de agua que se inyecta con respecto al gasto de aire
de admision.

. Caso Fogging Compresion Con,\preswn
Parametro base hasta himeda (1%) humeda
saturacion ° (2%)
Temperat(lirg)amblente 43 43 43 43
Temperatura egtrada 43 30 30 30
compresor (°C)
Temperatura soallda 386 371 330 293
compresor (°C)
Relacién de compresién 10,9 11,53 11,69 11,8
Temperatur_a deoentrada a 1122 1121 1120 1118
turbina (°C)
Temperatura de Igs gases 567 557 555 553
de escape (°C)
Gasto masico de aire de
entrada al compresor 357,63 374,59 374,59 374,59
(kg's)
Gasto masico total de
entrada al compresor 357,63 376,61 380,37 384,14
(kg/s)
Gasto masico de
combustible (kg/s) 6,304 6,784 6,234 7,677
Gasto masico de agua
inyectada (kg/s) 0 2,023 5,789 9,555
Potencia consumida por el 128.0 134.7 129.3 1251
compresor (MW)
Potencia desarrollada por
la turbina (MW) 230,6 247,9 253,0 258,1
Potencia neta que
desarrolla la turbina (MW) 100.4 1109 121,2 130.4
Heat Rate (kJ/kWh) 11.315 11.024 10.766 10.609

Figura 94. Comparativa de las prestaciones de una turbina en funcién del tipo
de refrigeracion utilizado [45].

Se puede observar que cuando se utiliza el sistema hibrido la potencia neta que
desarrolla la turbina aumenta en comparaciéon con el caso base o con el caso en
el que el sistema de refrigeracion esta compuesto Uinicamente por un sistema de
fogging, y como el Heat Rate disminuye. Ademas, estos efectos son mas
acusados cuando el gasto de agua inyectado en la corriente de aire es mayor
(que se corresponde con el cuarto caso). En conclusion, se puede decir que la
sinergia entre ambas tecnologias (fogging y sistemas de compresién hiumeda)
repercute positivamente tanto en la potencia que desarrolla la turbina como en
el Heat Rate.

Combinacion entre diferentes tipos de chiller. En este tipo de sistemas la
casuistica es mas amplia que para el caso anterior. Una combinacién comun es
la constituida por un chiller de compresién mecanica y uno de absorcion. De esta
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forma, en las horas valles, donde el precio de la energia eléctrica es bajo, se
utiliza el chiller de compresién mecanica, mientras que en las horas pico, donde
el precio de la energia es alto, se utiliza el chiller de absorcion o ambos
simultdneamente.

Por otra parte, debido que los chiller son los Unicos sistemas de refrigeracion del
aire de admision en turbinas de gas que trabajan con un fluido caloportador
intermedio (amoniaco, agua, salmuera...), son los Unicos que pueden integrarse
con un sistema de almacenamiento térmico. Ademas debido a las razones que
se comentaron en el apartado 7.8, los sistemas de almacenamiento térmico
suelen aparecer con mas frecuencia en combinacion con chiller de compresion
mecanica. El sistema hibrido también puede estar formado por chiller mecéanico,
chiller de absorcidn, y sistema de almacenamiento térmico [48].

Combinacion entre enfriadores evaporativos y chiller. Los enfriadores
evaporativos llevan asociados unos costes de operacién menores que los chiller,
ya que presentan una potencia parasita menor, aunque no pueden enfriar el aire
hasta unas temperaturas tan bajas como las que consigue un chiller. Por tanto,
a priori, se podria pensar en enfriar el aire de admision mediante dos etapas de
refrigeracion que trabajen en serie. La primera etapa seria la que lleva asociada
unos costes de operacion menor (fogging o enfriadores de medio evaporativo),
y la segunda etapa, que enfriaria el aire desde la salida del enfriador evaporativo
hasta la temperatura deseada, y que solo trabajaria en el caso de que la
temperatura a la salida de la primera etapa fuera superior a la deseada. El
diagrama psicrométrico de este sistema hibrido se presenta en la figura 95.

glkg

T(°C)

Figura 95. Diagrama psicrométrico del aire a su paso por un sistema hibrido
constituido por enfriador evaporativo y fogging. Fuente: elaboracion propia.
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Como se puede apreciar en la figura 95, si quiere enfriar el aire desde el punto a
hasta el punto c la potencia que consume la bateria de frio que es alimentada
por el chiller es igual independientemente de si el enfriador evaporativo esta
funcionando o no. Por tanto, no tiene sentido instalar un sistema hibrido
constituido por un enfriador evaporativo en serie con un sistema de fogging para
enfriar el aire hasta una temperatura inferior a la de bulbo humedo ya que el
coste de compra del sistema hibrido es mayor al de un sistema constituido
Unicamente por un chiller, la potencia eléctrica que consume el chiller es la
misma (los costes de operacién no varian), y la pérdida de carga es mayor.

Andlogamente, si se quiere enfriar el aire (desde un punto a) hasta una
temperatura inferior a la de bulbo humedo (punto b de la figura 95), el chiller del
sistema hibrido no trabajaria, pero debido a que incorpora una pérdida de carga
mayor en comparacién con un sistema constituido Unicamente por un enfriador
evaporativo (y por tanto la turbina desarrolla menos potencia), la implementacion
de dicho sistema hibrido no tiene sentido. En conclusién, dado que para ningun
caso se justifica la instalacion de un sistema hibrido constituido por una primera
fase de enfriador evaporativo seguida de otra fase de chiller, estos sistemas
hibridos no se utilizan.

La otra opcidén que se plantea es la de un sistema hibrido conformado por los
mismos sistemas de refrigeracion pero cambiados de orden. Es decir, en primer
lugar el aire atraviesa el chiller, y a continuacién, el enfriador evaporativo.

glkg

T(°C)

Figura 96. Diagrama psicrométrico del aire a su paso por un sistema hibrido
constituido por fogging y enfriador evaporativo. Fuente: elaboracién propia.

Cuando con esta configuracién se quiere enfriar el aire desde unas condiciones
exteriores (punto a de la figura 96) hasta temperatura inferior a la de bulbo
hamedo (punto ¢ o ¢’), el sistema hibrido (linea a-b-c) lleva asociados unos
costes de operacion menores al que el que tendria el sistema de refrigeracion
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constituido Unicamente por un chiller (linea a-c”), ya que como se puede observar
en el diagrama de la figura 96, el salto entalpico que debe comunicar el chiller es
menor. Ademas, este sistema hibrido, si se compara con el constituido por un
chiller tnicamente, permite reducir el tamafio (y por tanto el coste de compra) del
chiller.

Por otra parte, si este sistema hibrido se compara con el constituido por un
enfriador evaporativo exclusivamente [47], presenta las ventajas de que permite
reducir la temperatura del aire de admisién hasta valores mas bajos, ademas de
consumir menos cantidad de agua (aspecto que puede ser de vital importancia
para ubicaciones en las que son frecuentes épocas de sequia). En conclusion,
la configuracion de un sistema hibrido en la que se ubica en primer lugar el chiller
y en segundo lugar el enfriador evaporativo, presenta varias ventajas que han
permitido la implantacién y el desarrollo de dichos sistemas.

Si con esta configuracién se quiere conseguir que en determinadas horas del dia
el aire se enfrie hasta una temperatura del aire cercana a la temperatura de rocio
(linea a-d), la potencia nominal del chiller deberd ser mayor. En esta serie de
horas, el enfriador evaporativo no esté trabajando y toda la carga de refrigeracion
la aporta el chiller. Por este motivo, los enfriadores evaporativos mas usados en
plantas que operan de esa manera son los de fogging, ya que cuando no estan
trabajando (y también cuando estan trabajando) presentan menos pérdidas de
carga (figura 98) que los enfriadores evaporativos de medio humedo.

8.3 Otras consideraciones sobre los sistemas hibridos.

La utilizaciéon de un sistema hibrido conlleva una reduccién de los costes de operacién
asociados con el sistema de refrigeracion. No obstante, la inversion inicial necesaria es
mayor cuando se utiliza un sistema hibrido. Ademas, como se vio en el apartado
anterior, no todas las combinaciones son viables. Otro aspecto que implica la utilizacion
de un sistema hibrido es la necesidad de adquirir un sistema de control mas sofisticado.

Por otro lado, un sistema hibrido no podra ser instalado a posteriori en las plantas de
potencia que presenten alguna de las siguientes restricciones:

e Problemas de espacio. El espacio que requiere un sistema hibrido es mas
elevado, por lo que se puede dar el caso de que no haya suficiente espacio fisico
para su instalacion.

e Si el aumento de potencia que desarrolla la turbina cuando se introduce un
sistema hibrido es superior a la potencia nominal del alternador, no se podra
instalar dicho sistema hibrido. Otra opcién seria sustituir el alternador por uno de
mayor tamafio, lo que supondria un coste inicial aln mas elevado.
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9 Comparativa entre los diferentes sistemas
de refrigeracidon del aire de admision.

Tecnologia Ventajas Desventajas
Coste de compra muy pequefio Salto térmico que se puede enfriar el aire
: - : acotado por la temp. de bulbo himedo
Disefio simple y de confianza del aire exterior
Enfriador : =
- - ~ El aumento de potencia esta impuesto
evaporat!vo CENER PRI [ T por las condiciones ambientales
de, medio Costes de operacién pequefios Gran consumo de agua potable
himedo — .
Altos costes de mantenimiento asociados
Rapida entrega e instalacion a la formacion de deposiciones y al
tratamiento del agua
Coste de compra pequefio Salto térmico que se puede enfriar el aire
— = acotado por la temp. de bulbo himedo
. Carga parasita pequeia del aire exterior
Enfriador : =
i Tiempo de mantenimiento anual reducido Sl 2l O pqtenma eSt‘?‘ b s
evaporativo por las condiciones ambientales
de fogging Requiere agua desmineralizada
Rapida entrega e instalacion Requiere filtros adicionales y sistemas de
drenaje
La temperatura hasta la que se puede Grandes costes de compra
refrlge{ar el aire Qe adm|S|qn noldepende Grandes costes de operacién y
as condiciones ambientales mantenimiento
Menor potencia parasita que los chiller Sistema complejo que requiere operador
Chiller de electrlcgs . con experiencia
absorcién El aumento de potencia conseguido es Consume grandes potencias térmicas
superior al que se consigue con - >
enfriadores evaporativos Lenta entrega e instalacion
Capacidad para aprovechar la energia La temperatura minima hasta la que se
asociada a los gases de escape de la puede enfriar el aire es superior al caso
turbina de los chiller mecénicos
La temperatura hasta la que se puede Grandes costes de compra
refrlgeIar el alé_e Qe admlsg)_n noldepende Grandes costes de operacion y
as condiciones ambientales mantenimiento
Chill Se puede enfriar el aire hasta la Grandes consumos de potencia parasita
|, e_r temperatura deseada durante horas pico
mecanico

Disenio relativamente simple y de confianza

Lenta entrega e instalacion

El aumento de potencia conseguido es
superior al que se consigue con

enfriadores evaporativos

Potencia parasita mayor que la que
presentan los medios evaporativos

Figura 97. Comparativa entre las diferentes tecnologias utilizadas en la refrigeracion
del aire de admision en una turbina de gas [49]
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En la tabla de la figura 97 se expone, de forma cualitativa, los principales atractivos e
inconvenientes que presentan cada una de las diferentes tecnologias. Finalmente, si se
tiene en cuenta lo que se comenta en los aparatados 4.6, 5.9 y la fuente bibliografica
[46], se puede construir una tabla como la representada en la figura 98.

Tecnoloaia Potencia Pérdida de Coste de
9 parasita carga compra
Enfriador evaporativo de o
medio himedo 0,3-0,5% 74,6 Pa 25 - 60 €/kW
Enfrlado:c evaporativo de 05-07 % 24.9 Pa 30 - 70 €/kW
ogging
Chiller eléctrico 0,8099 KW/RT 373,2 Pa 834 $/RT
Chiller de absorcionde | 5 5855 kyy/RT 3732 Pa 1239 $/RT
simple efecto
Chiller de absorcionde | 5491 ky/RT 3732 Pa 1435 $/RT
doble efecto

Figura 98. Comparacion cuantitativa entre las diferentes tecnologias utilizadas en la
refrigeracion del aire de admisién en una turbina de gas. Fuente: elaboracion propia.

En la tabla de la figura 98, la potencia parasita de los medios evaporativos se da como
el porcentaje que supone ésta frente al aumento de potencia extra que se consigue con
el sistema de refrigeracion. Por otra parte, en la columna referente al coste de compra,
los euros estan referidos a euros del afio 2008, y los délares estan referidos a délares
del afio 2000.
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10 Conclusiones.

A dia de hoy la totalidad de las turbinas de gas llevan integrados un sistema de filtracion
del aire de admision y muy frecuentemente también un sistema de refrigeracion, de ahi
la importancia de conocer las caracteristicas de ambos sistemas.

No obstante, a la hora de elegir los diferentes componentes que constituirdn los
sistemas de filtracion y refrigeracion, el nimero de posibles configuraciones es elevado.
Si bien, como se expuso en apartado 2.5, la configuracién del sistema de filtracion viene
determinado principalmente por el clima y el entorno de la ubicacion donde esta
integrada la turbina de gas, no ocurre lo mismo a la hora de seleccionar el sistema de
refrigeracion de una turbina de gas.

Para determinar la tecnologia (o conjunto de ellas si el sistema es hibrido) que
conformard (o conformaran) el sistema de refrigeracion del aire de admision de la
turbina, se deberan tener en cuenta, ademas de las condiciones climatoldgicas locales
propias de la ubicacién en cuestion, otros factores como pueden ser los asociados a
cuestiones relacionadas con la fiabilidad, el mantenimiento (y sus costes asociados), la
seguridad, los costes de compra, los costes de operacion, la disponibilidad de agua, el
tipo de turbina, el espacio disponible, la curva de demanda que se desee cubirir, el precio
de la electricidad o del combustible en la ubicacioén concreta.

Como se ha descrito a lo largo de este trabajo y se ha resumido en el apartado 9, cada
uno de los diferentes sistemas de refrigeracién presentan una serie de ventajas y
desventajas. Por tanto, para cada instalacién concreta no existe una solucién Unica que
proporcione cual es el sistema de refrigeracion ideal. Si por algo se caracteriza un
problema de ingenieria es porque puede ser resuelto con diferentes soluciones.

En conclusion, para cada caso particular se debera realizar un analisis particular y con
profundidad integrando las restricciones caracteristicas de cada planta y las variables
que se desean optimizar.
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