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RESUMEN: El estudio del comportamiento hidrotérmico deidtude trabajo es un tema clave en la
generacion directa de vapor a través de concemémdolares. El objetivo de este trabajo fue modela
diferentes condiciones de operacion y geometriasodeentradores solares lineales para aumentar el
rango de validez del modelo. Se obtuvo un buerieagrdre los datos experimentales disponibles y las
simulaciones realizadas. Mediante un analisis pétrico se determind el error relativo asociado a la
modelacion bajo consideraciones de distribuciérioumie y no uniforme de la radiacién solar a lo
largo del absorbedor, para diferentes latitudesondiciones de flujo masico. Se recomienda la
implementacion de estrategias para mitigar el efdetpérdida optica por los extremos del absorbedor
en prototipos pequefios, siendo criticos los megseinderno donde, para el mediodia solar, la
eficiencia térmica cae un 25 % con respecto a aleiverano.

Palabras clave: concentrador Fresnel lineal, prototipos pequefi@ne@cion directa de vapor,
pérdidas Opticas.

INTRODUCCION

Los sistemas de concentracion solar se han cotoeeth tecnologias viables y rentables, con un
potencial prometedor. Estos se caracterizan paac@on un absorbedor lineal en el que circula el
fluido de trabajo (agua o aceite sintético), elmuses calentado hasta altas temperaturas medéante |
radiacion solar concentrada. Si el fluido de trates agua, se puede generar vapor directamente en e
absorbedor sin la necesidad de utilizar intercaduses de calor. Dependiendo del campo del reflector
y la geometria del absorbedor, generalmente puedenntrase dos tipos de sistemas: cilindro-
parabdlico (PTC) y Fresnel lineal (LFC). Ambos Is&ato ampliamente estudiados y caracterizados, y
en la bibliografia son mayoria los estudios asasaa sistemas de mediana y gran escala para la
generacion de electricidad (Hachicha et al., 2@d&rano-Aguilera et al., 2017; Tsekouras et al.,
2018). Por el contrario, los estudios sobre sisted®& concentracion a pequefia escala, rango de
temperaturas del fluido entre 150-300 °C, son escas

La gran variedad de aplicaciones posibles paramsés LFC de pequefia escala resulta prometedora,
pero se necesita mas investigacion para caragtatizeomportamiento termodinamico y energético,
debido a su funcionamiento bajo condiciones pddies. En comparacién a los grandes sistemas
LFC, los de pequefia escala deben enfrentar doseprab principales que afectan su rendimiento
energético: la falta de uniformidad en la distribacde radiacion solar que llega al absorbedorsy lo
bajos flujos de masa del fluido de trabajo. La @gpal fuente de no uniformidad del flujo solar a lo
largo de la longitud del absorbedor -no muy sigatiiva en los sistemas grandes, pero crucial en los
pequefios- es la pérdida oOptica por los extremas,pgede representar hasta el 33 % de la pérdida
Optica total (Yang et al., 2018; Barbon et al., @0Este efecto es causado por zonas "sombreadas” e
los extremos del absorbedor producidas por la [gomsaparente del sol en el cielo para una latidial,

y hora dados. En estas zonas y dependiendo deotaticones del fluido, pueden tener lugar
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mecanismos de condensacion, situacion poco proeables grandes sistemas. Ademas, los sistemas
pequefios generalmente se construyen con compongmtegnor costo, incluidos los del campo
reflector, lo que disminuye el rendimiento épticad distema en términos de reflectividad y precision
en la concentracion de los rayos solares (Heimetath, 2010).

La integracion del comportamiento 6ptico con lantdinamica del fluido de trabajo es un aspecto
importante a considerar en las simulaciones de Ipa@ ello se utilizan dos tipos de modelos hidro-
térmicos dependiendo de la uniformidad de la digtion del flujo solar. Para un flujo uniforme, se
suelen emplear modelos homogéneos y heterogénBosPara la consideracion de flujo solar no
uniforme, se utilizan modelos de traza de rayoplados a modelos de dos fases homogéneos simples
0 a modelos que trabajan con CFD (Dindmica de &tui@omputacional), aunque se consiguen
resultados con mayor precision, el costo computaties alto. En la bibliografia se encuentran gario
trabajos donde se aplican diferentes modelos hétroicos a configuraciones LFC diferentes. Por
ejemplo, en India, Sahoo et al. (2013) desarralflaso modelo homogéneo genérico en estado
estacionario para un LFC con un absorbedor montastulaunrollado en la cavidad absorbedora en
forma de espiral, como se detallarda en la secciguiente. EI modelo fue contrastado
experimentalmente con un prototipo LFC con un flejasico de 0,15 kg/s. Mas recientemente, los
mismos autores desarrollaron un modelo heteroggrestiante el uso del software RELAP5, que se
utiliza cominmente para el modelado de flujo enfdess en reactores nucleares (Sahoo et al., 2016).
Los métodos detallados de traza de rayos tridirnaakds también son populares en las simulaciones
de LFC. El método de trazado de rayos de MonteoQMICRT) fue utilizado por Moguimi et al.
(2015) para evaluar el rendimiento térmico-Optiao uh prototipo LFC a través del método de
volumenes finitos (VF) implementado en el softwaNSYS Fluent para analizar un flujo de una fase
en el absorbedor (sin cambio de fase). Qiu efll§) simularon las condiciones de flujo de vapor
sobrecalentado en un LFC con cavidad absorbedapgzoidal y distribucion de radiacién solar
reflejada no uniforme, a través de MCRT y VF. Lagoees concluyeron que los perfiles de
temperatura varian fuertemente segun la distrilbud#la radiacion solar sobre el absorbedor, yaue
diferencia de temperatura entre la parte superimfezior del tubo - que puede alcanzar 50 °C -
incrementa el coeficiente de transferencia de cglobal en condiciones de bajo flujo de masa.
Mientras que en Hongn et al., (2015a) se ha pradenin modelo hidro-térmico estacionario para un
dominio unidimensional donde el fluido de trabaje fmodelado mediante las consideraciones de
flujo bifasico homogéneo. Para contrastar los tadob simulados, se obtuvieron datos
experimentales de un LFC de 173 mbicado en San Carlos (Salta) para condiciones de
funcionamiento en dias de verano e invierno, arobaglujo masico bajo.

En este contexto, el objetivo de este trabajo egastar los resultados obtenidos por el modelmhid
térmico con datos experimentales encontrados bibliagrafia. Por otro lado, se proponen estudios
paramétricos para determinar la influencia de lésdigas Opticas en el desempefio térmico de
sistemas LFC de pequefia escala y para analizaiirdfudyente es la consideracion de distribucion no
uniforme de radiacion solar sobre el absorbedpeas que la mayoria de los modelos no abordan en
detalle (cuando no trabajan con traza de rayosjleEs, estos modelos consideran la pérdida Optica
mencionada, pero como un factor que afecta a tbdbsorbedor por igual sin considerar que a lo
largo del absorbedor las condiciones de “ilumination variables. Para los analisis paramétricos se
consideraron las caracteristicas constructivapmodtipo LFC instalado en San Carlos, descripto en
Hongn et al. (2015a).

MODELO PROPUESTO Y CONSIDERACIONES

La distribucion de la radiacion solar a lo largd dee del absorbedor se modela como un perfil
escalonado. Por lo tanto, la zona completamentririada del absorbedor recibe la contribucién
energética de todos los espejos en el campo, @mseqre la zona no iluminada no recibe aportes
energéticos del campo reflector. En la fig. 1 spiematiza un tubo absorbedor que recibe radiacion
solar reflejada por el campo de espejos en un LECegidn no iluminada varia dependiendo del dia
del afio y, para un dia determinado, dependienda liera, y puede predecirse a través de ecuaciones
geométricas conocidas (Duffie y Beckman, 2006).zbaa de transicion entre regiones totalmente
iluminadas y "sombreadas" se modela como un camjdatescalones parcialmente iluminados con
niveles intermedios de radiacién solar reflejadant® la cantidad de “escalones”, como su altura y
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ancho dependen de la contribucion de cada grugsmgos (en fig. 1 s6lo se esquematiza una region
de absorbedor “semi-iluminado”). Esta distribucidm uniforme de la radiacion solar hace que el
fluido dentro de la tuberia alcance diferentesdestdermodinamicos. Por lo tanto, en la entrada del
tubo, el agua entra en estado liquido (regionugdo, el agua se calienta a medida que fluye dentro
del absorbedor (region 1) y donde comienza el @soade ebullicion, el fluido coexiste como liquido

y vapor (region lll). Para condiciones de elevadigles de radiacion solar concentrada, el agua
puede ser completamente vaporizada (region IV)@qgue el fluido es de una sola fase nuevamente,
vapor sobrecalentado. En ciertas circunstancias,dgpenden de las caracteristicas geométricas del
LFC y de condiciones geo-ambientales, es positdeetjiextremo del absorbedor no reciba radiacion y
tenga lugar un proceso de condensacion (regioEN)este caso, en la salida del tubo, esta presente

una mezcla vapor-liquido (dos fases) o vapor seleatado (una fase). Las mencionadas regiones se
muestran en la fig. 1 (abajo).
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I - Flujo monofasico, liquido, sin calentamiento E Region No iluminada
II - Flujo monofasico, liquido, con calentamiento == Regién completamente iluminada
III - Flujo bifasico, ebullicién con calentamiento [ Regio6n parcialmente iluminada

IV - Flujo monofasico, vapor, con calentamiento parcial
V - Flujo bifasico, condensacion sin calentamiento

Fig. 1. (Arriba) Representacion esquematica de diszibucion axial escalonada de radiacion solar
sobre la superficie inferior del absorbedor. (AbaRRepresentacion esquemética de los diferentes
estados del fluido dentro del tubo absorbedor ddglo del nivel de iluminacién (acorde a la

figura superior).

El modelo propuesto se basa en los balances de ees@ia y momento para el fluido de trabajo,
junto con ecuaciones que describen la caida d@prgda transferencia de calor entre el fluiday |
pared del tubo. Algunas suposiciones adoptadasriuer

* estado estacionario

» modelacion de flujo homogéneo en las regionesuje lfifasico

* en las regiones iluminadas, la radiacion solam@®umemente distribuida sobre el perimetro

de los tubos

» flujo de masa uniforme dentro de los tubos del ddestor

» transferencia de calor axial despreciable fremgeradial

e acumulacién de calor despreciable en la paredsiibms

» propiedades térmicas del absorbedor constantes

Como se indica en fig. 2a, la longitud del tubadesdida en elementos con anclig, a lo largo del
ejez. Para cada elemento del dominio, el fluido entengperaturd’, presionP, entalpiah, velocidad

uy fraccion de vapox (también conocida como “calidad”). La transferande calor se considera
unidimensional en direccion radial y ocurre entresliperficie externa del tubo y el fluido, fig. 2b,
dondeQ" ;s €s la tasa de calor absorbida por el fluido padadhde area de absorbedor. Las premisas
basicas del modelo uniforme por el cual se an@liftujo de dos fases son: velocidades iguales del
vapor Yy el liquido, equilibrio termodinamico enfeses y la implementacién de un factor de friccion
adecuado para el flujo bifasico. Asi, el flujo desdases (mezcla agua liquida-vapor) es considerada
como un flujo simple con propiedades de ambas fps@siediadas y pesadas (Collier y Thome,
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1996). Las ecuaciones de balance para un flujo pémep y en estado estacionario pueden ser
escritas de forma general de la siguiente manera:

Ecuacion de continuidad:

d
—(pAu) =0 1
| e (pAu) €Y)
Ecuacion de momento:
dp 1d(pAu?) P

. 74 dz + 7y " + pg sing (2)
Ecuacion de energia:
. de .,
ma =0Q aps P 3)

DondeA es el area transversal del tub&)(nR es el perimetro del tubo (m),es la aceleracion de la
gravedad (mR3y ¢ es la inclinacion del tubo (grados). El esfuereadrte $hear stressy la tasa de
calor absorbida por unidad de area de absorbedaepoesentados poy, y Q" 41,5 respectivamente.
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Fig. 2. a) Discretizacion de un tubo absorbedoo dargo del ejez. b) Circuito térmico para la
transferencia de calor entre la pared externa délay el fluido.

Modelado de la distribucién del flujo solar

Se considera un LFC de geometria rectangular (mlemgitud de absorbedor y reflectores) cuyo
campo de espejos se componeNggefilas de igual anchdt;, , longitudL,, y reflectancia solap,,
(variable con el angulo de incidencia). Cada fdaedpejos se encuentra a una distancia horizontal
D; desde la proyeccion del eje del absorbedor ereaebpllel espejo (positivo cuando el espejo esté al
oeste del receptor). El absorbedor se encuentmaaaliuraH desde el plano de apertura de los
reflectores y consiste @y tubos de diametro interno y exteripy d, respectivamente, absortancia
solara y una cubierta transparente cuya transmitancer gsir. Para una latitud determinada, dia y
horario, cada espejo del campo tiene una inclimggidy un azimuty;. Si la irradiancia solar directa
normal es denotada c@nVI, entonces la radiacion solar concentrada solsaparficie de los tubos
del absorbedoQ"”;, (W/n? de tubo absorbedor) en la region completamentairiada se calcula
como:

N

. DNITWp,F,xo

Q"in = WZ Fy i cos6; p(8;) 4)

1=

Donde®; es el angulo de incidencia entre los haces solamesla fila de espejd; es el factor de
limpieza de los reflectores y es un valor entre Dasociado a la deposicién de suciedad y polvo en
los mismos (usualmente entre 0,7 y 0,9). El fa&lpres un pardmetro optico definido en Hongn
(2017) que considera el sombreado sobre los esmgosado por la presencia de la cavidad
absorbedora.

Para considerar las regiones con iluminacion playaiala, lo que afecta la sumatoria en el calcldo
Q"in, debe determinarse la longitud no iluminada delogiedor provocada por el espéjésimo
(Hongn et al., 2015b):

__(sin B cosyscos B;)D;+(sin B, cos ys sin B siny;)H

Lp; =

)

sin 8, sin ¥ cos B;—sin §; cos B, siny;
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Este efecto es representado en la fig. 3, cadgoespetribuye a iluminar una regién del absorbedor
(de igual longitud al espejo, aunque desplazadeesaleje axial de la cavidad) causando un pesfil d
radiacion solar tipo escaldn sobre los tubos.

LD

Region completamente iluminada

= Region parcialmente iluminada

X Region No iluminada

\— Region levemente iluminada

Fig. 3: Perfil de radiacion solar tipo escalon sebel absorbedor causado por los espejos a difesente
distancias focales del mismo, se esquematizanideles en la region semi-iluminada.

Pérdidas térmicas de la cavidad absorbedora pafardintes condiciones de viento

Para estimar las pérdidas de calor desde la casidsarbedora hacia el ambiente, ésta fue simulada
mediante el software Energy Plus. Si bien estanp@teerramienta no fue desarrollada para esta clase
de situaciones, las condiciones constructivas dealédad fueron adaptadas para que el software
reconozca correctamente los elementos (fig. 4ajor8é como base lo propuesto por Flores Larsen et
al. (2013), quienes modelaron la misma cavidad idersndo que la cubierta transparente era una
lamina plastica de Mylar y para viento nulo. Eraestieva simulacion se considera que la cubierta
transparente es vidrio templado de 4 mm y que Védad se encuentra sometida a una corriente
constante de aire (en direccién perpendicular elagjal de la cavidad) para velocidades de viento
variables entre 0,1y 7,5 m/s, ademas de la disipa@riable de calor (entre 1000 W y 4000 W) en el
interior de la cavidad (representa la disipacioncder de los tubos a temperaturas elevadas). Los
detalles constructivos de la cavidad se puedemebtie Flores Larsen et al. (2013).

Las pérdidas por el vidrio representan entre €468 el 92 % de las pérdidas totales por la cavidad.
La fig. 4b muestra las pérdidas térmicas totales ypidad de longitud del vidrio en W/m para
diferentes velocidades de viento, presentando umpodamiento practicamente constante con la
variacion de este parametro. Si hay cambios emézmnismos de pérdida térmica, donde las pérdidas
convectivas (fig. 5a) aumentan con la velocidadvidmto a mayor tasa acorde mayor sea la
temperatura de los cafios (la variaciormgmresponde a la potencia disipada). En cuanto pélasdas
radiativas (fig. 5b), se observa un comportamiémierso de las pérdidas acorde a la velocidad del
viento debido a que las caras externas de la caddaninuyen su temperatura acorde aumente el
flujo de aire externo.

Analizando las pérdidas térmicas por todos los efeas de la cavidad, se encuentra que el
coeficiente global de pérdida de caley(Wm™2K~1) puede ser ajustado mediante una ecuacién
exponencial como lo indica la ec. (6). El efectoaeelocidad de viento en m/s esta incluido en el
parametro A definido en ec. (7).

U,(Wm™2K~1) = A(v) exp(0,0033 AT) (6)

A = 2,8745 p%0211 @)
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Fig. 4: Para la cubierta de vidrio de la cavidad,@squema de la cavidad para la simulacién en
Energy Plus y b) tasa de calor perdido (total).

Fig. 5: Para la cubierta de vidrio transparentestes de calor perdido hacia el ambiente por unidad
de longitud de vidrio: a) por conveccion y b) padiacién, ambas en funcion de la velocidad del aire
fuera de la cavidad.

Datos experimentales

Los datos experimentales asociados al comportamiedtotérmico del fluido de trabajo en sistemas
LFC son muy limitados en la bibliografia. Fueromsideradas las condiciones de operacion y
geometria de un prototipo LFC instalado en Coimtgafth1,02° N; 76,97° E, India) y estudiado por
Sahoo et al. (2013). Los autores presentaron dgagaidos de temperatura el fluido a lo largo del
absorbedor, para las entrada y salida y otros gigtos intermedios (sensores dispuestos cada.50 m)
Las temperaturas en la superficie del tubo fueredidas en ocho puntos, mientras que para la entrada
y la salida también se disponen de medidas dedprgdiraccion de vapor (salida). La posicion de las
termocuplas en el absorbedor para obtener las tatapas del fluido y del tubo se muestran en la fig
4b.

Debido a los escasos datos de presidn para laglasepliesentadas por Sahoo, se considerd apropiado
modelar las condiciones de un prototipo PTC deygeto DISS (Zarza et al., 2004) en la Plataforma
Solar de Almeria (Espafia) (37,08° N; 2,35° O) peawaluar el desempefio del modelo para la
estimacion de las caidas de presion a lo largondabsorbedor lineal. Rheinlander y Eck (2002)
presentaron resultados experimentales obtenidd2 geuebas en condiciones de estado estacionario.
La longitud total del circuito hidraulico es 608donde 480 m corresponden al colector PTC (dividido
en 11 modulos). Las conexiones entre los colectre@®sentan los 128 m restantes. La apertura del
colector es de 5,76 m, con una longitud variab®mipara los modulos 1-8 y 11, y 24 m para los
moédulos 9y 10.

RESULTADOS

La fig. 6a muestra los resultados experimentalegmulados para el LFC de Coimbatore, para las
condiciones operacionales de la tabla 1. Dos zamwian claramente definidas: la zona de
calentamiento sensible (0 m-230 m) con un aumendsidineal de la temperatura del fluido; y la

zona de cambio de fase (230 m-384 m) donde el poode ebullicibn hace que la temperatura
permanezca constante a aproximadamente 525 °Cb$S&®va una buena concordancia entre las
temperaturas simuladas y experimentales del fluidocaida de presion del fluido dentro del tubo
responde linealmente en la primera zona, obserg&nda incremento repentino en la zona de
ebullicion. La calidad del vapor es 0 en la zonacakentamiento sensible (fase liquida) y aumenta
linealmente en la zona de cambio de fase. Como wuestna en fig. 6a, tanto la caida de presion
(aproximadamente 1,13 bar) como la fraccion de véggroximadamente 0,35) ajustan muy bien con
los valores medidos (salida del tubo). La configifia del absorbedor (monotubular) y el flujo masico
del fluido dan lugar a una condicion turbulentdld (Re,=10300 a la entrada del absorbedor).

Para la latitud de Coimbatore, y para el dia y hdwalas mediciones disponibles, la longitud no
iluminadal, (ec. 5) fue de 1,5 m en direccion norte. Debid® @nfiguracion espiral del absorbedor
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y al efectoL,, se consideré un Unico tubo de 384 m de longitivitlido en 8 secciones, sin
iluminacion sobre los 1,5 m finales de cada “viiel&® asignaron diferentes valores de radiaciéar sol
a cada celda (0,1 m de longitud), dependiendo talicedn de “iluminacion” total, parcial o no

iluminada. La influencia deL, se puede apreciar en los valores del coeficienteatsferencia de

calor por convecciom() y en el flujo de calor neto absorbi@@" , ), como se muestra en fig. 7.

abs
ltem Coimbatore San Carlos
Campo Area del campo (f 690 215
Reflector N° filas de espejos 8 10
Ancho de cada fila (m) 1,80 0,9
Longitud de cada fila (m) 48 24
Altura de los reflectores sobre 1,00 1,00
el suelo (m)
Absorbedor Geometria de la cavidad Trapezoidal Trapezoidal
Elevacion del absor.bedor sobre 12,00 6.96
el plano de los espejos (M)
N° tubos absorbedores 1 (espiral) 5 (paralelos)
Diametros interno y externo del 26.7—33.4 2533
tubo (mm)
Longitud del absorbedor (m) 384 Variable
Profundidad de la cavidad (mm) 100 220
Ancho inferior cavidad (mm) 500 685
Ancho superior cavidad (mm) 300 220
Tratamiento de la superficial Selectivo-cromo Pintura negra sin
del absorbedor negro tratamiento selectivo
Emitancia térmica 0,49 0,9
Coeficiente global de pérdida 0,00017T, ,""3° Ecs. (6-7)
térmica (W/n-K) '
Orientacion del eje central Norte-Sur Norte-Sur
Condiciones de Dia (DD/MM/YYYY) 01/04/2010 21/12 y 21/06
operacion Hora solar 12:00 12:00
(durante DNI (W/m?) 667 800
medidas) Temperatura ambiente (°C) 30 20
Flujo masico (kg/s) 0,15 Variable
Regimen de flujo Turbulento Variable
Presion entrada (bar) 45 10
Temperatura entrada (°C) 35 20

Tabla 1: Caracteristicas constructivas y condicionle operacion para prototipo de Coimbatore
(Sahoo 2013) y San Carlos (considerado en el apartie Analisis Paramétricos).

La variacion en los datos simulados kegy Q" ,, muestran, nuevamente, un comportamiento
diferente en la zona liquida de una fase<(230 m) y en la zona de dos fases (230 m). En la
primera,h, aumenta (de 1,9 kW/aK hasta aproximadamente 3,5 kW/K) debido al incremento de

la temperatura del liquido can Por otro lado@Q"” ,, - disminuye debido al incremento en las pérdidas
térmicas (mayor diferencia de temperatura). En daazde dos fased. tiende a un valor
aproximadamente de 7,0 kWHi§ acorde a incrementa mientras que)”’ , . permanece constante
durante el cambio de fase. La falta de uniformidada distribucién del flujo solar se puede aprecia
como una discontinuidad en ambos parametros. Easel det., los valores por encima de la curva de
tendencia estan localizados en las regiones simiriar y se deben a la condensacion que tiene lugar
en todo el perimetro interno del tubo. Por otrm)dds valores mas bajos Hg (sobre la tendencia) se
deben al mecanismo de ebullicion que tiene lugdagronas de iluminacion parcial (a menor flujo de
calor Q") y generalmente tiene lugar en parte de la sujeediel tubo (segun el patron de flujo).
Los resultados simulados concuerdan con los olmemdr Sahoo et al. (2013). En el cas®dg,,

las discontinuidades observadas entre 3 y 4 KWim atribuyen a las regiones parcialmente
iluminadas. Los valores negativos @¢_, . corresponden a las regiones no iluminadas donflej@l

de calor se invierte (fluido a mayor temperatura guperficie externa del tubo absorbedor). Bajo la
consideracion de distribucidon no uniforme de radmsolar sobre el absorbedor, la eficiencia téamic
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del mismo se estima en 0,7. En contraste a estee sionsidera una distribucién uniforme de la

radiacion, se estima una eficiencia de 0,82.
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Fig. 6: a) Perfil de temperatura del fluido, caide presion y calidad de vapor, datos
experimentales (marcadores) y estimados (lineadas)| en funcién de la posiciama lo largo del
tubo para el prototipo LFC de Coimbatore y bajo tamdiciones de operacién de la tabla 1. b)
Configuracion del tubo absorbedor, tipo espiralbjaacion de sensores (Sahoo et al., 2013).
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Fig.7: A'lo largo del tubo absorbedor, valores slatdos de: coeficiente de transferencia de

calor convectivo (izq.) y tasa de calor absorbida el fluido, por unidad de superficie de absorbedo
(der.). Resultados para el prototipo LFC de Coingbat para las condiciones de operacion de la

tabla 1.
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Desemperio del modelo frente a datos experimerdal&heinlander y Eck

Para evaluar la respuesta hidrodinamica del mostelatilizaron datos experimentales medidos por
Rheinlander y Eck (2002). Estos datos incluyeralprd del fluido a la entrada y salida del colecyor
datos de presion para cada moédulo que compondestao La fig. 8 muestra la comparacion entre
los datos experimentales y los valores simuladas [as condiciones operacionales de la tabla 2. En
el modelo, los valores d@” . se ajustaron de manera tal de obtener el mismdioate entalpia
total (tabla 2). Esto permite comparar el comporam de la presion del fluido para un
calentamiento global equivalente. De la fig. 8 muebiservarse que el ajuste entre la serie de datos
experimentales y simulados es aceptable.

Fig. 5a Fig. 5b

Pin(bar) 34,52 63,56
m(kg/s) 0,501 0,645
hin(kJ/kg) 842,0 1026,0

hoyu (k] /kg) 3128,8 3089,5
DNI « IAM (kW /m?) 0,9040 0,8833
Neoll 0,677 0,826
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Psim - dataseta 60 -

Psim — dataseto

- Pexp — Rheinlander — dataset4 - Pexp _ Rheinlinder — dataseto

o 100 200 300 400 500 600 0 100 200 300 400 500 600
z(m) z(m)

Tabla 2: Condiciones de operacion de un absorbdideal de un sistema PTC (Proyecto DISS)
registradas por Rheinlander y Eck (2002) para dist experimentales.

Fig. 8: Caida de presion del fluido a lo largo de absorbedor lineal, los datos
experimentales (marcadores) fueron obtenidos pairdnder y Eck para dos test a diferentes
condiciones de operacion y los datos simuladogpeesentan con lineas. Los datos de presion de
entrada y flujo masico de fluido son: a) 34,52 pdr,501 kg/s, respectivamente; b) 63,56 bar y 0,645
kg/s, respectivamente.

Andlisis Paramétrico

Se determind paramétricamente la variacion en relr gelativo porcentuak,% considerando la
potencia térmica generada por un LFC cuyas cafstitas estan listadas en la tablacblymna
derechd. A diferencia del prototipo descripto en Hongrakt(2015), para este estudio se considera
una geometria rectangular (misma longitud del caraflector y del absorbedor) y 10 filas de espejos
(en cuenta de las 8 que posee actualmente el ipmtota potencia térmica estimada bajo la
consideracion de distribucion uniforme de flujoasade denota coR,, ;, mientras que los valores
estimados bajo la consideracion de no uniformidadesiotan CoR,, y_y. ASi:

E.% = Pep n-v = Pen_y
% =

.100 8)
Pth_N—U (

La fig. 9 muestra la variacion dg] en funcion de la longitud del LFC para un dia eeamo y otro de
invierno, considerando diferentes latitudiesle emplazamiento (-15°, -25° y -35°) y parametiiza
para diferentes flujos méasicos de alimentacidu). (Acorde a la ec. (8), valores negativos Bfo
indican que los valores &, ;, estan sobreestimados con respecto a los predoho®l modelo
propuesto. Las minimas diferencias entre los radodt se observan para el dia de verano (<1 %). Para
un dia de inviernokE,% puede alcanzar valores de hasta 12% y, como eesghrarse, mayores
diferencias para latitudes mayores.¢A= —25°, el maximo deE, tiene lugar para longitudes de
absorbedol. ;< 15 m. La situacion es similar g= —30°, aunque pard. ;< 20 m. Para este
ultimo caso, como la longitud no iluminada exce@eri el valor de,. paral,,,= 10 m fue forzado a

0.

Se muestra, en la fig. 10, la variacion paramétteda eficiencia térmica globa);,, (eje principal) y

de la fraccion de vapgy (eje secundario) en funcion dg,s para las condiciones descriptas en el
andlisis deE,.. Asi, para el 21 de diciembrg, y y presentan comportamientos similares para las
diferentes latitudes de analisis. El maximo valemgd, se observa par@ = —25° debido a que las
pérdidas por los extremos del absorbedor son ménegnaeste caso. Es notorio que la presencia de
vapor sobrecalentado a la salida del absorbedarnirdise n;;, para valores bajos da. Para¢p =
—25°, ny, disminuye rapidamente a partir g, = 30 m cuandon = 0,025 kg/s (en azul) y para
Laps = 50 m cuandon = 0,0416 kg/s (en verde). Para valoresideercanos a 4,5 kg/min (lineas y
puntos amarillos)y,, tiende a valores entre 0,40 y 0,45 para todosdsss. Para invierno (derecha
fig. 10), debido a las pérdidas por los extremdsalisorbedor la eficiencia cae a valores entre 9,30
0,35. Paran entre 0,0416 kg/s and 0,0583 kg/s (2,5 kg/mirbykg/min, respectivamente) se requiere
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longitudes de absorbedor superiores a 80 m pasm@bh la salida vapor saturado con alta calidad
(x > 0,8). De esta manera, para la generacion de apoalta proporcion de vapor segodercano a

1), un prototipo LFC de pequefia escala requieimpdementacion de estrategias para contrarrestar
las pérdidas épticas por los extremos del absorbeddig. 10 entrega informacién util acerca de la
longitud de absorbedor minima, para la geometrigecicada, que debe considerarse segun los

requerimientos del vapor a la salida (aplicaciateehasta 250°C) para rangos de tasas de flujo snasic
entre 1,5y 4,5 kg/min.
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Fig. 9: Error relativo porcentual de la potenciartéica estimada bajo condiciones de
distribucion solar uniforme sobre toda la longitddl absorbedorH,, ;;) con respecto a la estimada
para condiciones no uniformes empleando el preseotielo £, y_y) para el 21 de Diciembre y el

21 de Junio al mediodia solar, a diferentes latisid

CONCLUSIONES

Se validé un modelo hidrotérmico para absorbedaoreales con generacion directa de vapor, que fue
desarrollado para simular las condiciones de oferaste un prototipo LFC de pequefia escala que
trabaja a bajos regimenes de flujo, contra datqeerérentales de un prototipo instalado en

Coimbatore (India). El modelo ajusta correctameate las observaciones experimentales, donde el
régimen de flujo es alto (debido a las caractedstidel absorbedor) siendo un prototipo de pequefa
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escala. Ademas, se evalué el comportamiento hickotdco del modelo mediante datos
experimentales de caidas de presion a lo largondabsorbedor lineal de un colector cilindro-
parabdlico (perteneciente al proyecto DISS), oleteshd un ajuste muy bueno entre simulaciones y
datos medidos.

Mediante analisis paramétricos se comparan lodtaeées generados con este modelo teniendo en
cuenta una distribucion solar uniforme y no unifer(mayor detalle). El error relativo al estimar la
potencia térmica con base a la primera condicién ¢especto a la segunda) es despreciable en los
meses de verano sin importar la latitud y la largyidel LFC. Para invierno, el error puede alcanzar
valores de 12 %, para sistemas de corta longit@dayitudes medias, la diferencia entre result@sos
mayor mientras menor sea la tasa de flujo masid¢cabajo. Finalmente, se analiz6 la variacién de do
pardmetros importantes como la eficiencia térmatal ty la fraccidbn de vapor en funcion de la
longitud de absorbedor. Para verano, los sistemasperan con flujos de masa relativamente altos
(superior a 2,5 kg/min) tienden a trabajar coniegficias térmicas entre 0,40 y 0,45, estos valores
disminuyen con la aparicion de vapor sobrecalentaldosalida del absorbedor. En invierno, donde el
efecto de perdida Optica por los extremos del dlestor es considerable, la eficiencia disminuye en
todos los casos con respecto a la situacion deneeRara latitudes medias y altas, se requieren
equipos muy largos (longitud mayor a 80 m) par&médt vapor saturado con calidad cercana a 1, para
flujos méasicos moderados (entre 2,5 kg/min y 3/8nkg). Asi, los LFC de pequefia escala requieren
la implementacion de estrategias para mitigar ettefde las pérdidas opticas, principalmente para
aguellas aplicaciones que necesitan la provisioivager a alta calidad (critico en los meses de

invierno).
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Fig. 10: Eficiencia térmicay,; (eje primario, puntos y lineas) y fraccion de vapdeje
secundario, lineas sdlidas) en funcion de la lamdjdel absorbedor, para los 21 de Diciembre y Junio
al mediodia solar y para tres latitudes diferentes.
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ABSTRACT

The study of the hydrothermal behaviour of wateast is a key topic in direct steam generation
through solar concentrators. To simulate diffegrgrational conditions and geometries of solamline
concentrators was the aim of this work expandimgvdiidation range of the proposed model. A good
agreement was observed between the available engraal data and simulations. Through a
parametric analysis, the relative error associtieahiform and no-uniform conditions for solar flux
distribution on the length of the absorber was mieiteed, for different latitudes and mass flow rate
conditions. The implementation of strategies toigate the optical end losses in winter days are
necessary in small scale prototypes, where thentilezfficiency falls at about 25% with respect to a
summer day (at solar noon).

Keywords: Linear Fresnel Reflector, small-scale prototygirgct steam generation, optical losses.
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