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Considerando la necesidad del uso de energias renovables para la descarbonizacion del
sector de generacion eléctrica, sin detrimento en la estabilidad y confiabilidad de las redes,
en este trabajo se analiz6 un sistema emergente para el almacenamiento de electricidad a
gran escala. Este es llamado Pumped Thermal Electricity Storage (PTES). A diferencia de
las tecnologias que dominan el mercado, no tiene limitaciones geograficas y por su alta
densidad energética (pz) puede tener un costo potencialmente competitivo. Consiste en
una bomba de calor (Heat Pump-HP) que transforma en energia térmica, electricidad de
la red en periodos de bajo costo; un sistema de almacenamiento térmico (TES); y un ciclo
de descarga para generar electricidad cuando es requerido. Hay pocos trabajos que han
estudiado la integracion de estos sistemas en centrales termoeléctricas convencionales,
configuracion con ahorro de costos (y preservacion de empleos) potencial, que reutiliza el
ciclo Rankine de vapor (Wet steam cycle-WSC) de estas plantas. Se analiz6, por tanto, una
HP con recuperacion (con tres fluidos de trabajo: CO2, aire y argén) y aire ambiente como
fuente de calor, integrada a varias opciones de sal fundida para el TES, y un ciclo WSC
operando a 538°C y 16 MPa (caso base). Se realiz6é un estudio de sensibilidad, variando la
temperatura, presion, temperatura ambiente y eficiencia isentrépica (n;;) de las
turboméaquinas. Adicionalmente, se evalu6 un WSC supercritico y dos Brayton con
recompresion, sistemas potenciales para la nueva generacion de plantas de concentracion
solar. El desempeno y comparacion de las configuraciones se analizO mediante la
eficiencia de Round Trip (RTE), calculada por medio anélisis exergético, y otras métricas
como la pg, densidad de potencia (pp), relacion de presiones () y costo de sales usadas.

En el caso base, la configuracion con CO2 en la HP result6 en la mayor RTE. Valores del
50% pueden ser esperados con 7;; del 80%. Sin embargo, la alternativa con arg6n resulto
atractiva ya que la RTE es cercana, tiene una pp mayor y r menor, que pueden conllevar a
sistemas potencialmente mas compactos y de menor costo. Ademas, el limite de
temperatura maxima en estos compresores es mas elevado. La sal fundida de nitratos y
adicion de Litio, si se reducen costos de adquisicion, puede ser una opcion interesante
debido a alta p; (ahorro potencial en tamano de tanques y flujo masico). Con un WSC
supercritico, operando a 25 MPa y mejor 1,5, una RTE alrededor de 64% puede ser
alcanzada. Configuraciones Brayton con recompresion, integradas a HP con aire o argon
y con parametros de operacién similar, pueden ser una opcién competitiva, especialmente
si se trabaja por encima de 700°C. Dichos sistemas son més susceptibles a la reduccion de
la n;s y la sal de carbonatos y litio es una opcién adecuada, siempre y cuando los costos del
material disminuyan. Otra opcién interesante es la sal binaria clorada, de bajo costo, pero
baja pg. Un estudio econémico y disefio especifico de los equipos de la bomba de calor, es
necesario para evaluar el potencial y rentabilidad de este tipo de sistemas PTES.
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1. Introduccion

El panorama del consumo de energia a nivel global est4d determinado por el incremento
poblacional y mejora en la calidad de vida en los préximos afios. De acuerdo a US Energy
Information Administration (EIA) este consumo de energia aumentara en un 50% entre
los afios 2018 y 2050 [1], impulsado principalmente por el crecimiento de paises asiaticos
como se observa en la Figura 1 - 1. Del consumo total de energia para el afio 2050, méas de
la mitad estara concentrado en el sector industrial de acuerdo a [1] con un incremento de
mas del 30%, sin embargo otros sectores nivel usuario como el de transporte, comercial y
residencial también tendran significativos incrementos en el consumo de energia. Dicha
situacion plantea grandes retos para los gobiernos y comunidad en general, en la tarea de
encontrar soluciones sostenibles a nivel ambiental, para suplir estas necesidades
energéticas.

Global primary energy consumption by region (2010-2050)
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Figura 1 - 1: Consumo global de energia por region entre 2010 y 2015. Unidades en 105 BTU (Extraido de [1])

Este escenario proyectado por EIA esta basado en la tendencia de los mercados y politicas
de manejo ambiental actualmente instauradas y prevé un incremento del 79% en la
generacion de electricidad, promovido principalmente por dos motivos. El primero es el
aumento del uso de electricidad a nivel residencial conforme crece la demanda debido al
desarrollo poblacional y mejora en la calidad de vida. El segundo es la electrificacién del
sector de transporte con el incremento proyectado de 5.7 millones de vehiculos eléctricos
en 2018 a 438 millones en 2050. Adicionalmente, en la matriz energética de consumo
global de energia, se piensa que las energias renovables pasarian de aportar el 15% al 28%
del total en este periodo de afios. Pese a este avance, estudios realizados por International
Renewable Energy Agency (IRENA) [2], [3] y International Energy Agency (IEA) [4], el
panorama resulta mas complejo si se tiene en cuenta la influencia de las emisiones de CO2
en el incremento de la temperatura global y se han propuesto escenarios en los que se
requiere un cambio méas agresivo en la implementacién de nuevas politicas de manejo
energético y tecnologias de energia renovable. Conforme al acuerdo de Paris de 2015, se
busca limitar el aumento de la temperatura promedio global por debajo de 2 °C en este
siglo y para esto, se requiere un despliegue seis veces mas rapido en las energias
renovables con el objetivo de reducir en mas de 470 gigatoneladas las emisiones



acumuladas de CO2 [2], en comparacion a la tendencia actual mostrada en la Figura 1 - 2,
en la cual el limite (budget) sera excedido en menos de 20 anos.
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Figura 1 - 2: Emisiones acumuladas de CO2 en Gt relativas a la produccion y consumo de energia
global (Extraido de [2])

En este contexto, la instalacion de tecnologias de energia renovable como la solar
fotovoltaica (PV) y eélica sigue aumentando continuamente y segtin lo reportado por [5],
el mercado de la energia solar PV ha crecido un 12% en 2019 con un récord de instalacion
de 115 GW para un total de 627 GW. Entre tanto, el mercado de la generacion edlica se ha
expandido un 19% con 60 GW, el segundo incremento anual mas grande, para un total de
650 GW. A pesar de esto, en la matriz energética actual, las energias renovables
representan solo el 11% del consumo total final de energia (TFEC) y de esto, la energia
solar PV y eélica aportan el 2%. Desde la perspectiva del uso final de energia, la
electricidad constituye el 17 % del consumo total energia (Figura 1 - 3) y de esta, las
energias renovables suministran el 24%. La aportacion de la electricidad en los rubros de
transporte y calentamiento térmico es mucho maés reducida y por tanto lo es también de
las energias renovables con fracciones del 0.3 y 1.9% respectivamente de ese suministro
de electricidad.

Thermal Transport 32% Power 17%

=3

0.8% 26.4%

MNon-renewable Renewable
electricity energy

3.3%

Renewable
energy

10.1% | 5.3%

Renewable | Non-renewable
energy electricity

7.2%

Modern bioenergy

3.0%

Biofuels

1.0%
Solar thermal and 0.3% Renewable
geothermal heat Renewable electricity electricity

I1.9%

Renewable electricity

Figura 1 - 3: Matriz energética global, aporte de las energias renovables por uso final de energia (Adaptado de [5])
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La implementacion de energias renovables y mejora en la eficiencia energética de los
sistemas, de acuerdo a IRENA [2], [3] debe aumentar rapidamente en los proximos afios
para cumplir con lo establecido en el acuerdo de Paris y reducir las emisiones de CO2.
Para lograr esto se propone un escenario donde las energias renovables aporten el 65%
del TEFC para el afio 2050 como se muestra en la Figura 1 - 4, mediante la sustitucion de
plantas generadoras a base de carb6n y otras fuentes no renovables, con tecnologia solar
PV y eélica; adicionalmente, la electrificacién del consumo de energia en el sector de
transporte e industrial tendra un papel fundamental, asi como el incremento en el uso de
biocombustibles.
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Figura 1 - 4: Incremento del aporte de las energias renovables en la matriz energética (Extraido de [2])

En la Figura 1 - 5 se presenta la proyeccion de la matriz energética por tipo de energia y
en esta se observa una disminucion sustancial del consumo de energia, pasando de 395 a
351 Exajoules, debido al avance en la eficiencia energética. La electricidad ahora
dominaria en el consumo de energia y de esta, las energias renovables aportarian el 86%.
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Figura 1 - 5: Proyeccién del incremento de las energias renovables en la matriz energética, de acuerdo al tipo de
energia (Extraido de [3])
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Del contexto energético anterior se resalta la creciente importancia que tendran en el
futuro las tecnologias de energias renovables solar PV y eodlica para la generacion de
electricidad. Esta proyeccidon trae consigo nuevos retos para el manejo del mercado
energético de los paises conforme aumenta la penetracion de energias renovables, si se
tiene en cuenta la variabilidad de estas fuentes de energia. En paises como Alemania
donde la capacidad instalada de generacion de electricidad por parte de las energias
renovables ha incrementado desde 10.2 GW en 1995 hasta 70 GW en 2011 y ahora
representa el 40% de la capacidad total [6], la variabilidad inherente al suministro de
energia ha provocado desbalances en la red a nivel geografico y temporal. En la Figura 1 -
6 se ilustra esta situacion, en la que hay mayor niimero de generadoras en el norte de
Alemania generando surplus de energia, en contraparte a la demanda ubicada en la zona
central y sur en donde hay escasez de electricidad debido a que los campos fotovoltaicos
no generan la suficiente capacidad. Estos desbalances entre el suministro y demanda
generan congestion en nodos puntuales y se convierten en un problema para el manejo de
la distribuci6n de la electricidad por parte de los coordinadores de red; en el peor de los
casos pueden generar también apagones locales o globales de toda la red.

1 (surplus)

0.6
0.5 (balanced)
0.4

0.3

0.2
0.1

0 (demand)

Figura 1 - 6: Desbalances de suministro de energia y demanda en Alemania (Extraido de [6])

La anterior dificultad puede ser solucionada mediante la mejora en las lineas de
transmision y distribucion (T&D) para interconectar las zonas de surplus de energia con
las de mayor demanda. Esta es una solucién para los desbalances espaciales y en general
conlleva tiempo y grandes inversiones. Sin embargo, todavia existen desbalances
temporales que deben ser resueltos de otra manera. Un caso similar sucede en Chile, pais
en que las energias renovables aportan en la actualidad el 23% del total de la generacion
electricidad y que tiene miras de aumentar ese porcentaje hasta 70% para el afio 2050 [7].
La concentracion de energias renovables para suministro de electricidad se encuentra en
el norte y genera saturaciones en los nodos de la red cuando el recurso solar esta en su
maximo, causando grandes desacoples en los costos marginales de los nodos y vertimiento
de energia [8]-[10] como se muestra en la Figura 1 - 7. Si bien no esta extensamente
estudiado el efecto producido en el mercado energético chileno de la caida de costos
marginales en la red, esta situacion es un claro indicador de congestion en las lineas de
transmision que puede conllevar a inestabilidades en la entrega de servicio, ademés del
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desaprovechamiento de recurso energético. En Alemania, los precios del mercado
eléctrico spot también han caido como resultado de la penetracion de energias renovables,
y paraddjicamente, los precios de la electricidad al consumidor han aumentado debido a
la politica de recargo de impuestos implementada para el apoyo de la tecnologia
fotovoltaica [11]. En el caso de Chile, existe preocupacion por parte de las companias
generadoras y el efecto que pueda tener la caida de costos en la inversion a futuro en la
expansion de capacidad de la red [12]. Con el incremento en el uso de energias renovables,
es probable que sea necesario otro sistema para el calculo de costos marginales en la red

[13].
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Figura 1 - 7: Desacoplamiento y vertimiento de energia en nudo del norte del Sistema Eléctrico Nacional (SEN) de
Chile (Extraido de [8])

Una solucion para esta problematica, que se acentuara con el aumento de la penetracion
de energias renovables en las matrices energéticas de los paises, es el almacenamiento de
energia, en este caso de electricidad. De acuerdo a IEA [6], para lograr lo proyectado en el
acuerdo de Paris y descarbonizacion del sector eléctrico, se requiere la instalacion de 310
GW de capacidad de almacenamiento eléctrico adicional conectado a red, y en forma
similar capacidad de almacenamiento térmico y fuera de la red (off-grid). El
almacenamiento de energia aportaria ventajas como la mejora de la eficiencia en los
recursos de energia, posibilitar el aumento en el uso de energias renovables e incrementar
la estabilidad y confiabilidad de las redes eléctricas, entre otras.

Hay diversas tecnologias disponibles para almacenamiento de energia, algunas en fase
comercial con alto grado de madurez en el desarrollo y otras en etapa de estudio. La
seleccion depende del tipo de almacenamiento en relacion a la aplicacion y servicio que se
quiere prestar. En la Tabla 1 - 1 se presenta un resumen de algunas de estas aplicaciones y
caracteristicas de los sistemas de almacenamiento en término del tipo de energia de salida,
potencia nominal, duracion de descarga y tiempo de respuesta. El almacenamiento
estacional se refiere a aprovechar el surplus de energia en verano, almacenarlo y usarlo en
invierno. El arbitraje es un modelo de mercado en el que se almacena energia de bajo
precio en periodos de baja demanda y se vende en periodos de alto precio. El alivio de la
congestion y aplazamiento de inversion en los sistemas de transmision y desarrollo hace
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referencia a almacenar el exceso de energia debido a desbalances temporales y
geograficos, y asi poder estabilizar la red. Los sistemas off-grid consisten en dispositivos
de almacenamiento, por lo general residencial con los que se realiza auto produccion y
consumo de energia. La integracion de recursos variables de energia, se refiere al
almacenamiento de energias renovables para lograr el balance entre el suministro y
demanda de energia en los periodos requeridos y mejorar la calidad en la entrega del
servicio. Teniendo en cuenta el contexto energético en donde se incrementara el uso de
electricidad proveniente de energias renovables y los retos que esto conlleva presentados
anteriormente, se requiere la instalacion de gran numero de dispositivos de
almacenamiento de electricidad que puedan ser conectados a red, para las aplicaciones en
el sistema de energia descritas. Con base a las caracteristicas de la Tabla 1 - 1, exceptuando
las aplicaciones off-grid para la cual ya se cuentan con tecnologias comerciales, los
sistemas deberan ser de gran escala a nivel de potencia y energia (duracion de descarga),
con un tiempo de respuesta entre rapido y moderado.

Tabla 1 - 1: Caracteristicas principales de sistemas de almacenamiento para aplicaciones particulares en el sistema
de energia (Adaptado de [6])

Salida Tamano Duracion Tiempo de
Aplicacion (electricidad, Ciclos tipicos P
P [MW] descarga respuesta
térmica)
Almap enamiento et 500-2000 Dias-meses 1-5/ano Dias
estacional
Arbitraje e 100-2000 8-24 horas 0.25-1/dia > 1 hora
?18130 de la congestion en et 10-500 2-4 horas 0.14-1.25/dia > 1 hora
%gzlgzamlento 1nversion et 1-500 2-5 horas 0.75-1.25/dia > 1 hora
Off-grid et 0.001-0.01 3-5 horas 0.75-1.5/dia < 1hora
Integracion de recursos et 1-400 Minutos- 0.5-2/dfa < 1% min
variables de energia ’ 4 horas 5 o

A nivel comercial existen dos tecnologias que predominan en el mercado del
almacenamiento de electricidad de gran escala, estas son Pumped Hydroelectric Storage
(PHS), que representa casi el 99% de la capacidad global instalada, seguidos por los
sistemas Compressed Air Energy Storage (CAES) como se observa en la Figura 1 - 8.

Lithium-ion 100

Lead-acid 70

— Nickel-cadmium 27
Sodium-sulphur Flywheel 25

PSH 140 000 ther 976 S04 “_ Redox-flow 10

Figura 1 - 8: Capacidad global instalada de almacenamiento de electricidad a 2010 [MW] (Extraido de [6])
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El principio de funcionamiento de la tecnologia PHS es aprovechar el surplus de energia
y mediante una bomba centrifuga, impulsar agua hasta un reservorio elevado donde es
almacenada. En el momento requerido, se aprovecha la energia potencial del agua y esta
es liberada, accionando una turbina (o la misma bomba funcionando en sentido inverso)
conectada a un generador. Este tipo de sistemas de acuerdo a [14], tiene una gran
eficiencia de Round-Trip!(RTE, 65-87%), baja densidad energética (0.5-1.5 W h/kg),
aceptable precio por unidad de energia almacenada (5-100 $/kWh) potencia nominal en
el rango 100-5000 MW y larga vida 1til (30-60 afios) Por su parte, las tecnologias CAES
consisten en almacenar en la fase de carga, surplus de electricidad en forma de aire
comprimido en cavernas subterraneas. En la etapa de descarga el aire comprimido es
calentado (generalmente mediante quemadores de gas natural) y expandido en una
turbina para generar nuevamente electricidad. La RTE de las CAES est4 estimada en el
rango 40-89% [14] (Otros parametros son resumidos en la Tabla 1 - 2, donde se comparan
diferentes opciones de almacenamiento) De acuerdo a [14], a 2018, hay instaladas 340
plantas en operacion del tipo PHS para un total de 178 GW y dos plantas CAES una en
Alemania y otra en US de 290 MW (por dos horas) y 110 MW (por 26 horas)
respectivamente. La principal desventaja de estas tecnologias radica en que dependen de
una adecuada morfologia del territorio. Adicionalmente, las PHS por su baja densidad
energética requieren gran cantidad de agua y tierra (Water, land footprints); Las CAES
necesitan gas natural para calentar el aire y por tanto no son enteramente energias
“limpias” (Actualmente se investiga ciclos CAES adiabaticos, con cero emisiones, mayor
eficiencia, pero mas costo). En la Figura 1 - 9 se muestra un esquema de estas tecnologias.

Flow of water to
generate electricity
(high demand)

Flow of water
during pumping

(low demand)

Figura 1 - 9: Esquema de sistemas comerciales para el almacenamiento de electricidad a gran escala: PHS
(superior), CAES (inferior) (Extraido de [15])

Existen varias alternativas de almacenamiento de electricidad en etapa de investigacion
que no dependen de la geografia, contar con grandes volimenes de agua y tienen cero
emisiones de CO2 [14]. Dentro de estas se destacan los sistemas Liquified Air Energy
Storage (LAES), Baterias de flujo, almacenamiento a base de hidrogeno y Pumped

1 RTE: Eficiencia para los sistemas de almacenamiento, definida como la relacion entre la energia producida
en la fase de descarga y la consumida en la fase de carga
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Thermal Electricity Storage (PTES). Las primeras dos tecnologias presentan alto costo por
unidad de energia almacenada (260-1000 $/kWh) y los sistemas a base de hidrégeno son
una opcion con gran potencial a futuro (Depende en gran medida del mercado de
transporte) pero que en la actualidad tiene una baja RTE. Los sistemas PTES por su parte
se han convertido en una alternativa emergente en etapa de estudio, en el que varios
investigadores han reconocido también un potencial prometedor [14], [16], [17] Esta
tecnologia esta basada en ciclos termodinamicos y el concepto es ilustrado en la Figura 1
- 10. El principio de funcionamiento consiste en almacenar durante la fase de carga, la
electricidad en forma de energia térmica mediante una bomba de calor. En la fase de
descarga la energia es transformada nuevamente en electricidad mediante una maquina
térmica.

1 Heat pump high
temperature

Heat engine high
temperature

o

%5 Net Net
g 3| electrical — electrical
£ work in : Q work out
2 out

Heat engine low
temperature

Heat pump low
\ temperature

Figura 1 - 10: Representacion del concepto de los sistemas PTES. Integracion de bomba de calor y maquina térmica
(Adaptado de [18])

A pesar de que existen numerosos dispositivos y modelos de bombas de calor disponibles
comercialmente, estos son usados uUnicamente en almacenamiento de calor para
aplicaciones de calentamiento residencial y edificios comerciales (District heating) El
concepto de usar bombas de calor para el almacenamiento de electricidad a gran escala es
relativamente reciente, comenzando con el desarrollo teérico y numérico en la publicacion
de Desrues et al. (2010) [19]. Actualmente existen varios proyectos como el de UK
Research and Innovation [20] y NREL [21] dedicados a la investigaciéon y prueba de los
sistemas PTES; y un sistema de prueba operacional [22] para conexion a red, de 150 kW
de potencia, capacidad 600 kWh y RTE 60-65%, ensamblado por Sir Joseph Swan Centre
for Energy Research en la universidad de Newcastle. De acuerdo a [22] los resultados
obtenidos de las pruebas son consistentes con la investigacion para el Levelised Cost Of
Electricity (LCOE) de los sistemas PTES presentada en [17] y se afirma que son lo
suficientemente buenos para incluir esta tecnologia en la matriz energética, en
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competencia con los sistemas PHS y CAES, debido a su bajo costo y flexibilidad en el
escalamiento para conexion a red.

Ademas de las ventajas mencionadas anteriormente, los sistemas PTES, tienen una vida
util comparable a otras tecnologias (30 anos) y RTE teorica de 70-80%, que, si bien es
menor que las eficiencias de sistemas PHS y CAES, esta en un rango aceptable y
competitivo. Adicionalmente, combinado con un almacenamiento de energia sensible
como las sales fundidas, existe la posibilidad de integracion de estos sistemas en plantas
de generacion a base de carbon por ejemplo, y mejorar su rendimiento con energias
renovables o reutilizar los componentes de una de estas plantas poco usadas para
construir un sistema PTES [14], [23], [24]. Este altimo escenario serd el mas comtn
debido a que se busca la descarbonizacion del sector de la electricidad en los proximos
anos y paises como Chile tienen proyectos para el cierre de muchas de sus plantas a base
de carbon [25] e incluso existe una propuesta para integrar sales fundidas en estas
centrales que saldran de operacion [26]. Aunque los sistemas PHS también estin
presentes en Chile con el proyecto Valhalla [27] debido a que se cuenta con la topografia
y recursos hidricos necesarios, la alternativa de los sistemas PTES presenta una opcion
potencial de integracion en las termoeléctricas convencionales y operar en un modelo de
mercado basado en arbitraje aprovechando la caida de costos marginales, donde seran a
la vez consumidores y generadores de electricidad, promoviendo la flexibilidad de la red
energética.

Los sistemas PTES como opcién para la integracién de energias renovables como la solar
PV y edlica a la matriz energética (almacenamiento de surplus de electricidad y balance
entre el suministro y demanda) en competencia con los sistemas actuales de baterias, y
sistemas combinados PV-CSP debe ser investigado con respecto a eficiencia, tiempo de
respuesta, impacto ambiental y especialmente costos. De acuerdo a [28]-[30],
proyectando a futuro y usando curvas de aprendizaje, la tecnologia de baterias estaria
delimitada a servicios de frecuencia y regulacion de la red, mientras que los sistemas PTES
podrian competir con otras tecnologias de almacenamiento de electricidad de gran escala
a partir de 4 horas en la duracion de la descarga, dejando el almacenamiento estacional
para el concepto Power-to-X2. Considerando la comparacion de [31] sobre el area de tierra
requerida por sistemas PTES y baterias, y el estudio de [32] sobre el ciclo de vida en estos
sistemas, el impacto ambiental de los sistemas PTES seria potencialmente menor que el
de baterias, considerando materiales usados para construccion y vida 1til. Benato y
Stoppato (2018) [14] y Davenne y Peters (2020) [33] opinan de forma similar. Finalmente,
en estudios realizados por Smallbone et al. (2017) [17], Frate et al. (2019) [34] y [33], el
costo potencial de la electricidad en sistemas PTES, podria competir con los sistemas PHS
y CAES, actualmente usados para el almacenamiento de electricidad a gran escala, e
incluso con el de baterias hasta cierto grado de escala y capacidad. En paises como
Alemania, donde el DNI no es tan alto como en zonas desérticas del sur de Europa y norte
de Africa y los sistemas PV-CSP pueden no ser costo-efectivos en el futuro [35]-[38],
alternativas de almacenamiento de electricidad a gran escala como la PTES, pueden tener
mayor potencial de desarrollo.

2 Power to gas, power to hydrogen storage.



EnlaTabla1-2y Figura1-11se presenta un resumen de la comparacion de las tecnologias
de almacenamiento eléctrico hasta ahora consideradas. En la Tabla 1 - 2 se puede observar
que la densidad energética de los sistemas PTES supera la de PHS, lo que resultaria en
plantas mas compactas; y el costo por unidad de energia almacenada esta en un rango
aceptable.

Tabla 1 - 2: Comparacién de tecnologias de almacenamiento de electricidad (Adaptado de [14])

Densidad de energia Costo RTE Vida util

Tecnologia
[Wh/kg] [$/kWh] [-] [Afios]
PHS 0.5-1.5 5-100 65-87 30-60
CAES 3-12 2-200 40-95 20-60
PTES 110-170 60 70-80 25-30

De la Figura 1 - 11 se destaca que el LCOE es competitivo con respecto a las tecnologias
que dominan el mercado, aunque el analisis es sensible a suposiciones en la inversion de
capital (Capital expenditure) y RTE. Pese a estos hallazgos, se requiere mayor
investigacion en el campo de los sistemas PTES, a nivel de costos, estudio termodinamico,
dinamica y rampas de operacion y barreras tecnologicas. Por todo lo anterior, este trabajo
de investigacion tiene el proposito de estudiar la integracion de los sistemas PTES en
centrales de generacion de electricidad y almacenamiento térmico mediante sales

fundidas.
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Figura 1 - 11: Comparacién del LCOE de diferentes tecnologias de almacenamiento de electricidad
(Adaptado de [17])

1.1 Objetivos de la tesis

Por lo mencionado anteriormente, como objetivo general del presente trabajo de
investigacion se establece el andlisis de la integracién de un sistema de almacenamiento
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de energia eléctrica a gran escala (150 MW) tipo PTES en plantas generadoras de
electricidad convencionales, usando sales fundidas como medio de almacenamiento
térmico. En base a esto a continuacién se resumen los objetivos especificos propuestos
para cumplir con el objetivo general:

e Desarrollar un modelo del ciclo de carga de bomba de calor con recuperacion, con tres
tipos de fluido de trabajo y validar con articulo de referencia.

e Desarrollar un modelo de los ciclos de descarga tipo Rankine para plantas a base de
carbon y ciclos de eficiencia mejorada para evaluar potencial superior de integracién
(ciclos Brayton con recompresion y ciclo Rankine de vapor supercritico).

e Analizar integracion de diferentes tipos de sales fundidas como fluido de
almacenamiento térmico entre los ciclos de carga y descarga, mediante analisis
exergético.

¢ Realizar un estudio de sensibilidad y efecto de variaciéon de parametros operacionales
como la temperatura y presion méaxima de operacion, temperatura ambiente y
eficiencia isentropica de turbomaquinas.

e Evaluar, analizar y comparar la integracion de los sistemas de carga, almacenamiento
térmico y descarga mediante diferentes métricas de desempeno: RTE, eficiencia
exergética y relacion de presiones de la bomba de calor, exergia destruida y costos del
sistema de almacenamiento, densidad de potencia y energia.

1.2 Estructura de la tesis

Este trabajo de tesis est4 organizado en diferentes secciones comenzando con la revision
bibliografica, seguido por la metodologia, analisis de resultados y conclusiones. En la
revision bibliografica se realiza un estudio de la literatura en materia de los sistemas PTES,
en base al estado de desarrollo, modelos y parametros de desempefio pertinentes para la
aplicacion establecida en los objetivos. En la metodologia, se describe el marco teorico
usado para la modelacion y validacion de los diferentes modelos que componen el sistema
de almacenamiento de electricidad, y se describen el estudio de sensibilidad y las métricas
de desempeifio evaluadas. En la seccion de analisis de resultados, es llevada a cabo la
integracion de los modelos carga y descarga y posteriormente se realiza el andlisis y
comparacion de estos resultados en conjunto con el estudio de sensibilidad y discusién de
los sistemas Optimos para la aplicacion establecida. Finalmente, se resumen las
conclusiones de la tesis.
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2. Revision bibliografica

En esta seccion se presenta la evolucion del concepto y publicaciones sobre la tecnologia
de almacenamiento de energia eléctrica conocida como Pumped Heat Electricity Storage
(O también llamada Pumped Thermal Energy Storage) en adelante referenciada como
PTES. Esta tecnologia esta basada en el uso de ciclos termodinamicos para almacenar, en
una primera fase de carga, exceso de electricidad en forma energia térmica. El proceso
anterior es realizado mediante una bomba de calor y un sistema de almacenamiento
intermedio, para luego en una fase de descarga convertir esta energia de nuevo en
electricidad con una maquina térmica. Dicho concepto de almacenamiento de energia de
acuerdo a Mercangoz et al. (2012)[18] se remonta a Marguerre en 1924, con un sistema
que almacenaba electricidad como agua condensada a alta presion utilizando un
compresor axial, y a Cahn en 1978 con la primera publicacién de almacenamiento de
energia eléctrica en forma de calor para luego convertirla nuevamente en electricidad. A
pesar de esto, el estudio riguroso de los sistemas PTES para almacenamiento de energia
eléctrica a gran escala es relativamente reciente y aunque a partir del afio 2010 se
publicaron una cantidad considerable de estudios, esta tecnologia se vio desplazada en
revisiones del arte de almacenamiento de energia [6], [39] ¥y no fue hasta Gallo et al.
(2016)[16] que se reconocié el potencial del sistema PTES como una alternativa
competitiva.

2.1 Clasificacion de los sistemas PTES

Como se dijo anteriormente, las publicaciones sobre los sistemas PTES han incrementado
con el paso del tiempo y se han presentado diferentes tipos de modelos. Por esto
Steinmann (2017) [40] (seguido por Benato y Stoppato (2018) [14]) clasifico y agrup6 este
tipo de tecnologias de acuerdo al ciclo termodinamico y el fluido de trabajo principalmente
de la fase de carga. En un primer grupo estan las basadas en el ciclo Brayton cerrado (en
su mayoria con sentido reversible para las fases de carga y descarga) que usa gases ideales
como aire y argon; luego estan las que usan un ciclo transcritico con CO2 para la fase de
carga acompafiados por lo general por un ciclo ORC (Organic Rankine Cycle) en la
descarga; por ultimo estan las agrupadas como CHEST(Compressed Heat Energy Storage
System) que utilizan un ciclo Rankine de vapor convencional para la descarga y Rankine
invertido u otro similar en la fase de carga. De acuerdo a esta clasificacion se describen las
referencias relevantes para el presente estudio.

2.1.1 PTES basadas en ciclo Brayton

Desrues et al.(2010) [19] son considerados los primeros en presentar una investigacion
para almacenamiento de energia eléctrica a gran escala en la que se usa una bomba de
calor para almacenar la energia eléctrica en forma de energia térmica y luego un motor
térmico para descargar y reconvertir la energia en electricidad (el término PTES fue
acuhado posteriormente) El sistema propuesto es mostrado en la Figura 2 - 1 y consiste
en cuatro turbomaquinas (un par para el ciclo de carga y otro para el de descarga) dos
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intercambiadores de calor, dos regeneradores y Argén como fluido de trabajo. En el ciclo
de carga el Argon es impulsado en sentido horario y el compresor (dispositivo C),
recibiendo energia eléctrica externa, aumenta la temperatura y presion del fluido de
trabajo, produciendo el aumento de temperatura progresivo en el regenerador de alta
presion (HP Tank) El ciclo se cierra con una turbina (dispositivo T) que ayuda a recuperar
trabajo eléctrico y disminuye la presion y temperatura del fluido, lo que causa que en el
tanque de baja presion se genere un perfil de baja de temperatura. Los regeneradores
componen el sistema de almacenamiento de calor sensible y son formados por una cama
compacta de material particulado. A la salida de cada tanque son usados intercambiadores
de calor para regular las temperaturas del ciclo y en la fase de descarga se invierte la
direccion del sistema con lo que se genera electricidad en una turbina (que ahora
reemplaza al dispositivo C) a partir de la energia térmica contenida en el tanque de alta
presion. Con este estudio los autores obtuvieron una eficiencia de almacenamiento del
67% basada en la razon del trabajo especifico entregado en la descarga y el consumido en
la carga. Teniendo en cuenta que el sistema no fue optimizado, Desrues et al., afirmaron
que esta tecnologia presentaba un gran potencial para competir con otras alternativas de
almacenamiento.

Hot heat exchanger Electric energy
x Argon flow
_— Electric
- motor
: LP Tank = = HP Tank
Hot H Temperature [K]
turbomachine (P Tank] ;T T 1200
LP Tank 2 | Regenerators E 1000
d—"TV ) 800
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Ho i 'I'l i : 'l‘“
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Figura 2 - 1: Sistema de almacenamiento propuesto por Desrues et al. Componentes (izquierda); Proceso de carga
(derecha) (Adaptado de [19])

A partir de este diseno otros investigadores realizaron aportes. White (2011)[41] investigo
las pérdidas de presion y térmicas en los regeneradores de almacenamiento determinando
que aunque no son despreciables no afectan en gran medida a la eficiencia global. Luego
en otro estudio [42] el mismo autor analiz6 la eficiencia de almacenamiento con mayor
profundidad y emple6 el término de Round trip efficiency (RTE) para agrupar la eficiencia
de un ciclo completo de carga y descarga. En este trabajo se encuentra que la RTE aumenta
con la relacion de temperaturas en el compresor, sin embargo, esto conlleva a un aumento
de presiones y costo de los tanques. Howes (2012) [43] disefi6 un dispositivo experimental
parecido al de Desrues et al., pero usé maquinas reciprocantes en un intento de mejorar
la eficiencia. Obtuvo sin embargo una baja RTE que atribuy6 a la baja escala del prototipo.
Thess (2013) [44] construyé un modelo PTES para analizar la eficiencia termodinamica
teorica del sistema y encontr6 una relacion para la eficiencia y la temperatura de
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almacenamiento. De este estudio se obtiene ademas resultados competitivos frente a otras
tecnologias de almacenamiento a partir de 400 °C. McTigue et al. (2015) [45] realizaron
un estudio paramétrico del sistema de White (2013) evaluando efectos de diversas
pérdidas en la RTE y la densidad de almacenamiento (medida de la salida de trabajo neto
y el tamafio de los regeneradores) Sus resultados muestran que existe una relaciéon costo-
beneficio entre la eficiencia y densidad de almacenamiento, en la que se logra una buena
densidad de almacenamiento con una pérdida modesta en la eficiencia. Respecto a las
pérdidas del proceso, se afirma que las irreversibilidades por transferencia de calor y
caidas de presion en los regeneradores representan un bajo porcentaje y se resalta por
consiguiente la importancia de la eficiencia isentropica de las turbomaquinas en la RTE.

Otros investigadores [46],[47] realizaron estudios adicionales para la RTE en los que
encontraron correlaciones de esta y los parametros de operacion del sistema.
Recientemente Benato (2017)[48], Benato y Stoppato (2018)[49], presentaron un sistema
en el que se propone la adicién de un calentador eléctrico al modelo de White para
aumentar la temperatura de entrada a la turbina y asi disminuir los requerimientos y
costos de la bomba de calor. En la investigacion se evalian diversos fluidos de trabajo y
materiales para los regeneradores y se encuentra una ventaja del aire sobre el argon como
fluido de trabajo. Ademas, se afirma que las esferas de cobre para la cama compacta
muestran la mayor densidad de energia y relacion de costo de los materiales probados.
Por su parte Chen et al. (2018)[50] presentaron un modelo de carga similar al de Benato,
con la diferencia de que el ciclo de descarga esta basado en un ciclo ORCy se evaliian otras
configuraciones. Sus resultados indican nuevamente que se obtiene mejor rendimiento
con aire como fluido de trabajo. Finalmente Wang et al. (2019) [51], [52] realizaron un
estudio transiente del modelo presentado por White (2013), cuyos resultados constatan la
influencia positiva del aumento de la relacion de presiones y la eficiencia isentrépica en la
RTE; el Helio ayuda a lograr una eficiencia RTE 15% mayor comparado con el argén; se
obtienen correlaciones para la seleccion Optima del material particulado de los
regeneradores y los tiempos de descarga, adecuados en funcion de la mejora en la RTE y
la potencia. Se analizan ademas el comportamiento y desbalances del flujo en los
regeneradores debido a la porosidad y el efecto sobre la RTE.

2.1.2 PTES basadas en ciclo Rankine transcritico

Paralelamente al desarrollo de modelos PTES con ciclo Brayton y gases ideales como
fluido de trabajo, otros investigadores estudiaron sistemas de almacenamiento con ciclos
transcriticos para la carga y descarga usando fluidos con propiedades reales y separando
el sistema de almacenamiento térmico por medio de intercambiadores de calor. Uno de
los primeros autores Mercangoz et al. (2012) [18] sent6 las bases del estudio de los ciclos
transcriticos para mejorar la eficiencia de la idea propuesta por Desrues et al., partiendo
de una aproximacion al ciclo de Carnot en la que la transferencia de calor entre el fluido
de trabajo y la fuente y sumidero de calor ocurriera con una diferencia de temperatura
constante y la minima posible. Para esto explica la necesidad de acoplar estos perfiles de
temperatura en los ciclos de carga y descarga (Figura 2 - 2) Con base en estas
caracteristicas, Mercangoz et al., propusieron el modelo de carga y descarga mostrado en
la (Figura 2 - 3) en el que se usan dos tanques con agua como sistema de almacenamiento,
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acoplados a un ciclo cerrado transcritico mediante un intercambiador de calor. En el ciclo
de carga el fluido de trabajo atraviesa un cambio de fase entre los estados 1-2 y extrae
energia de un reservorio en congelacion a temperatura baja y constante. Luego entre los
estados 3-4 el fluido suministra la energia ganada al agua de almacenamiento de alta
temperatura en forma de calor sensible. En el ciclo de descarga se invierte el proceso y se
genera electricidad.
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Figura 2 - 2: Acoplamiento de perfiles de temperatura del fluido de trabajo y las fuentes de almacenamiento de alta
y baja temperatura. Se muestra un incorrecto acoplamiento de estos perfiles en los dos casos superiores y el ideal en
los casos de la parte inferior (Extraido de [18])

Hot storage tank Cold storage tank

Ice storage Energy-balancing
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Figura 2 - 3: Modelo de carga (izquierda) y descarga (derecha) presentado por Mercangéz et al. (Extraido de [18])

La Figura 2 - 4 muestra el diagrama T-s del modelo. Las areas rojas y azules representan
el recorrido del fluido de trabajo en la descarga y carga respectivamente, y las lineas del
mismo color muestran el perfil de temperatura del agua de almacenamiento en cada uno
de estos procesos. Con este trabajo, Mercangoz et al., fueron pioneros en proponer al CO2
como fluido de trabajo por sus propiedades ideales para este tipo de sistema, ya que en el
rango de temperaturas que se maneja, en la etapa transcritica el calor se transfiere con
una diferencia de temperatura constante y luego se acopla con el perfil de temperatura del
almacenamiento, resultado de la transferencia de calor sensible. En el modelo se emplea
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ademaés un sumidero de baja temperatura que conlleva a la mejora en la eficiencia global
debido al aumento del desempeno en la descarga pese a la disminucion del COP en la
carga. Se obtiene una eficiencia global del 53% con parametros de operacion relativamente
bajos (118 °C, 132,5 bar y 1 MW) por lo que se afirma que esta tecnologia tiene mayor
potencial a mayores escalas.
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Figura 2 - 4: Diagrama T-s de los ciclos de carga y descarga propuestos por Mercangoz et al. (Adaptado de [18])

Posteriormente otros investigadores se basaron en el modelo propuesto por Mercangoz y
profundizaron en diversos aspectos. Morandin et al. (2013) [53] optimizaron el sistema
introduciendo més tanques de agua caliente para mejorar la transferencia de calor y
solucionar inconvenientes de pinch point entre los perfiles de temperatura del fluido de
trabajo y el agua de almacenamiento. Estudiaron un modelo con una potencia de 50 MW
y 2 horas de descarga y obtuvieron una RTE mejorada del 60%. Baik et al. (2014) [54]
realizaron otro estudio de optimizacion anadiendo la discretizacion en los
intercambiadores de calor y hallaron una relacion entre la temperatura maxima de
almacenamiento en el agua caliente y la RTE, afirmando que habia una temperatura
optima que maximizaba la eficiencia. Ayachi et al. (2016) [55] presentaron un disefio
transcritico con CO2 similar en el que evaluaron la posibilidad de usar almacenamiento
bajo tierra mediante intercambiadores especializados (Ground storage) Tauveron et al.
(2017) [56] realizaron un estudio experimental basado en el sistema anterior. Wang y
Zhang (2017) [57] exploraron un modelo PTES con aire ambiente como fuente de calor
para el ciclo de carga, manteniendo los ciclos transcriticos con CO2 para ambas etapas,
con la diferencia de que en la descarga agregaron ademas en cascada un sistema
bottoming a base de NH3 (que libera a su vez calor a una fuente fria proveniente del gas
natural, LNG). Con este sistema se obtiene una eficiencia mayor del cien por ciento con
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base a la relacion de trabajos especificos. Frate et al. (2017) [58] siguieron estudiando un
sistema de carga transcritico, esta vez proporcionando calor de baja calidad, y en la
descarga usaron un ciclo ORC en el cual probaron diversos fluidos. Obtuvieron eficiencias
de mas del cien por ciento, pero por la complejidad del sistema, afirmaron que debido a
los costos, este tipo de modelos tendria un potencial de implementacién en el rango de 5-
10 MW. Recientemente otros investigadores [59],[60] siguieron la tendencia de combinar
ciclos transcriticos con CO2 para la carga y ciclos ORC para la descarga, evaluando el
potencial tedrico de la tecnologia, caracteristicas optimas de un fluido de trabajo
hipotético y la influencia de la eficiencia isentrépica de los dispositivos en la RTE.
Finalmente Fernandez et al. (2019)[61] presentaron un modelo PTES transcritico que
incorpora calor de baja calidad proveniente de aplicaciones solares y Roskosch (2020)
[62] evalu6 el efecto de la temperatura maxima de almacenamiento en este tipo de
sistemas con descarga ORC y encontro6 que al aumentar la temperatura disminuia la RTE.
Se concluye en este trabajo que esto es debido a que el aumento en la eficiencia de la
descarga no compensa la disminucion del desempeiio del ciclo de carga.

2.1.3 PTES basadas en CHEST

Este tipo de sistemas tienen la particularidad que pueden ser adaptados a ciclos Rankine
de vapor convencional en la descarga, lo que de acuerdo a Benato y Stoppato (2018) y [6]
es un topico de estudio de mucho interés en el marco del aumento de la integracién de
tecnologias renovables en la matriz de generacion de energia de un pais. Este tipo de
sistemas puede considerarse como una variacion de los modelos transcriticos propuestos
en la seccidon anterior. Peterson (2011)[63], estudi6 un sistema que funciona con aire
ambiente como sumidero de calor para la carga y fuente de calor para la descarga. El
almacenamiento de energia se realiza en forma de calor latente de baja temperatura
usando un ciclo Rankine invertido y propano como fluido de trabajo. Se obtienen
eficiencias RTE en el rango de 50-60%.
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Figura 2 - 5: Ciclos de carga y descarga de modelo CHEST (Extraido de [64])
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Steinmann (2014) [64], present6 por primera vez un sistema de alta temperatura (Figura
2 - 5) utilizando un ciclo Rankine en sentido invertido para comprimir vapor de agua, en
conjunto con un ciclo de NH3 en cascada que funcionaba como fuente de calor. El
almacenamiento es disenado como una combinacién de calor latente y sensible para
satisfacer los perfiles de temperatura de un ciclo Rankine de vapor convencional en la
descarga. Debido al uso del sistema de NH3 en cascada se obtienen RTE de maés del 70%.
Como limitantes en el ciclo de carga el autor afirmo6 que una presion de 100 bar y una
temperatura maxima de 400 C eran parametros 6ptimos para trabajar con el estado del
arte de tecnologias de compresion. De acuerdo a este estudio, el sistema debe ser disefiado
como minimo para una potencia de 5-10 MW en vista de competir con otras tecnologias
de almacenamiento eléctrico.

A continuacion, investigadores [23], [65]-[68] propusieron modelos de mayor escala que
podian ser incorporados en ciclos Rankine de plantas térmicas a base de carbon, de
sistemas CSP solares, o similares de tipo Brayton de plantas CCPP. Steinmann et al. (2019)
[69] retomaron el modelo CHEST anterior y expandieron el alcance para estudiar el
suministro de calor de baja calidad proveniente de aplicaciones solares y la generacion en
conjunto de electricidad y calor (district heating) En el trabajo se plantean estrategias de
funcionamiento de seasonal storage. Frate et al. (2020)[70] utilizaron el ciclo de carga del
modelo CHEST y lo combinaron con un ciclo de descarga ORC, analizando mediante
parametrizacion la relacion costo-beneficio entre la eficiencia RTE, el factor de utilizacion
de la fuente de calor del ciclo en cascada de NH3 y la densidad de energia entregada.

2.2 Integracion PTES en plantas térmicas convencionales

Como se estableci6 en la introduccion, el presente trabajo de investigacion esta orientado
al almacenamiento de electricidad con un sistema PTES, e integracion a plantas térmicas
a base de carbon mediante un modelo de arbitraje de energia. Con esta premisa, los ciclos
termodinamicos PTES que conforman el sistema son clasificados como CHEST
(Compressed Heat Energy Storage System) y como se mencion6 anteriormente, algunos
autores investigaron la integracion de este tipo de almacenamiento de energia en ciclos de
descarga Rankine (o Brayton) de gran escala. A continuacion, se realiza una ampliacion
los trabajos relacionados directamente con la tematica principal investigada. Vinnemeier
et al. (2016) [65] presentaron un estudio en el que se evalaa el potencial de integracion de
un sistema PTES en plantas térmicas con ciclo Rankine de vapor (Wet Steam Cycle). En
este trabajo se estudian dos posibilidades de integracion, una de alta temperatura y otra
de baja como se aprecia en la Figura 2 - 6.
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Figura 2 - 6: Integraciones de sistema PTES en planta térmica con ciclo Rankine de vapor (Extraido de [65])

La integracion de alta temperatura consiste en el aporte total del calor necesario en el
generador de vapor (precalentador, evaporador, sobrecalentador y recalentador), de esta
forma no se hace uso de combustibles fosiles. En la segunda forma de integracion, se
suministra el calor para el tren de precalentamiento del agua de suministro, con lo que se
cierran las extracciones de las turbinas que llegan a estos intercambiadores. La bomba de
calor consiste en un modelo Brayton invertido con recuperacion y aire ambiente como
fuente de energia. Se prueban tres fluidos de trabajo: CO2, con el que se obtiene un ciclo
transcritico; y aire y argén, que dan como resultado ciclos supercriticos. El céalculo de la
RTE esta basado en exergia, que segtn los autores de este trabajo, tiene una ventaja sobre
el andlisis de primera ley termodinamica utilizado hasta ahora en otras investigaciones.
El COP de la bomba de calor por su definiciéon no es una eficiencia y disminuye cuando se
aumenta el rango entre los limites de temperatura del ciclo. El estudio de segunda ley, por
su parte, permite optimizar la RTE al maximizar la eficiencia exergética de cada
subproceso que interviene en la generacion de irreversibilidades (Figura 2 - 7). En el caso
de la bomba de calor, esta eficiencia esta relacionada a la calidad del calor generado y
aumenta con la temperatura maxima de almacenamiento.
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Figura 2 - 7: Calculo de la RTE a partir de los subprocesos de conversion de energia (Adaptado de [65])
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Se concluye en este trabajo que la RTE alcanzada en la integraciéon de alta temperatura
esta en el rango de 50-60% y que no hay grandes diferencias en los resultados obtenidos
con los diferentes fluidos estudiados para la bomba de calor. En la opcion de baja
temperatura se obtienen eficiencias menores y la bomba de calor con CO2 presenta
ventajas sobre las que usan aire y argon. Otro aspecto importante es la fraccion de vapor
a la salida de la turbina para el caso de las bombas de calor con CO2: en la integracién de
alta temperatura esta fraccion esta por debajo del limite inferior (85%) del estado de arte
de este tipo de turbinas y por eso se ensaya el uso de una valvula de expansiéon como
reemplazo, obteniendo una disminucién del 4% en la RTE. En la opcion de baja
temperatura, esta fraccion es atin menor y turbinas para este tipo de procesos no estan
disponibles. Finalmente, se estudian dos configuraciones adicionales para la integracion
de alta temperatura con el objetivo de mejorar la integracién de la bomba de calor en el
ciclo de descarga: En la primera se suministra el calor en trenes de precalentamiento y en
la segunda se intenta disminuir la temperatura de condensacion del ciclo Rankine. A pesar
del aumento en la complejidad del sistema, la eficiencia global no varia significativamente.

En otra investigacion, Vinnemeier et al. (2016) [23] amplia el estudio realizado
anteriormente y parametriza el desempefio de la bomba de calor de acuerdo a la
temperatura maxima de operacion y la temperatura de salida del intercambiador de alta
temperatura (definida por el indice de recuperacion y;p, ver Figura 2 - 8). De esta forma,
se analiza el potencial de integracion a otros tipos de plantas térmicas con diferentes
niveles de temperatura. La comparacion entre este sistema PTES y otro basado en un
calentador eléctrico se lleva a cabo, hallando que la eficiencia exergética del segundo es en
general un 20% menor. Se realiza ademés una discusién de aspectos técnicos,
principalmente sobre las limitaciones de la temperatura maxima a la salida del compresor,
el tamano de los componentes del sistema y el factor de utilizacion del sistema de
almacenamiento.
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Figura 2 - 8: Esquema de la bomba de calor e indice de recuperacion (Adaptado de [23])
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En las conclusiones de este trabajo se afirma que la eficiencia exergética de la bomba esta
por arriba del 70% cuando se esta en el rango de 300-600 °C para la temperatura maxima
e indice de recuperaciéon y,p, de 0,2-0,6. La temperatura maxima alcanzada por los
compresores de CO2 es cercana a los 400 °C, por esto se estudia el uso de un calentador
eléctrico en serie para alcanzar los requerimientos de temperatura. La RTE disminuye en
un 3% si el calentador eléctrico suministra el 20% del rango superior de temperatura. En
cuanto al fluido de trabajo de la bomba de calor, se concluye que para un determinado
rango de temperatura hay un fluido 6ptimo que presenta mejor eficiencia exergéticay en
general, los sistemas con aire y argén resultan en dispositivos méas grandes debido al
mayor flujo volumétrico. El indice de recuperacién no debe ser mayor a 0,6 de lo contrario
se necesitaria mas area de transferencia de calor en el recuperador y evaporador. Este
limite también es recomendado para que el factor de utilizacion del sistema de
almacenamiento sea alto.

Aga et al. (2016) [66] estudiaron un sistema de almacenamiento eléctrico para campos
fotovoltaicos en el que modelaron la integracion de un sistema PTES y un ciclo de descarga
de una central solar CSP con almacenamiento por sales fundidas (Figura 2 - 9),. En la
bomba de calor se usa CO2, un compresor con temperatura maxima limitada a 480 °Cy
un calentador eléctrico en serie para cumplir los requerimientos de la temperatura de las
sales (565 °C).
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Figura 2 - 9: Integracion PTES en ciclo Rankine de planta CSP con sales fundidas y agua caliente como fuente de
calor para el ciclo de carga (Extraido de [66])
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Lo méas novedoso de este trabajo es la fuente de calor para el ciclo de carga el cual consiste
en un sistema de agua caliente (tanques verdes), cuya energia proviene de una extraccion
de las turbinas del ciclo de descarga. De esta forma, se obtiene un ciclo CO2 supercritico y
no se utilizan fuentes externas de calor. La RTE del sistema es optimizada al balancear el
incremento del COP de la bomba de calor y la disminucién de la eficiencia del ciclo de
descarga por la extracciéon adicional de la turbina. Finalmente se estudia la opcion de la
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eliminacion del calentador eléctrico e implementar un ciclo Rankine de menor
temperatura maxima. Se concluye que el ciclo de carga sin el calentador eléctrico tiene un
aumento de COP que compensa la pérdida de eficiencia de la descarga y la RTE obtenida
es mayor que la del sistema que incluye el calentador eléctrico. Ambas eficiencias estan en
el rango de 50-57%

Finalmente McTigue et al. (2019) [68] realizaron estudios sobre la mejora en la eficiencia
de un sistema PTES con CO2 supercritico en comparacion de uno con argon. Este
comportamiento se consigue implementando una bomba de calor con ciclo Brayton
invertido sin recuperacion y con el incremento de la presion minima. El aumento en la
eficiencia es significativo y reafirma los hallazgos de Aga et al. (2016) Sin embargo, debido
ala eliminacién del recuperador y a que la temperatura maxima a alcanzar esta en el rango
de 560 °C, no se puede hacer uso de sales fundidas como tinico fluido de almacenamiento.
De forma similar, se requiere una fuente de calor con temperatura maxima cerca de 400
°C para este ciclo de carga, Tomando esto en cuenta, los autores plantearon un modelo
PTES con CO2 supercritico para almacenar la energia de la etapa de recompresion de un
ciclo de descarga Brayton de gran escala. En este estudio ademas se realizan anélisis del
efecto de diversos parametros de operacién sobre la RTE, como la temperatura maxima
de almacenamiento, la eficiencia isentropica de las turboméquinas, el diferencial de
temperatura de intercambio con el sistema de almacenamiento y la densidad de potencia
(Parametro que relaciona la potencia y tamano del sistema, para una presion y fluido
determinados)

2.3 Discusion

De la revision de los estudios realizados sobre el almacenamiento de electricidad con
modelos PTES se concluye que los sistemas CHEST son los adecuados para
implementacion de arbitraje de energia en plantas térmicas con ciclo Rankine
convencional. Especialmente Vinnemeier et al. (2016) realizaron dos estudios especificos
en el tema y presentaron un modelo de bomba de calor que se us6 para validacion en la
presente investigacion.

La integracion del sistema PTES en los ciclos de descarga de las plantas térmicas, se realiza
en el generador de vapor, con base a la RTE obtenida por Vinnemeier et al., y que de esta
manera se reduce casi por completo la huella de carbono en estas plantas. El analisis
exergético es usado para calcular la RTE, no solo por la ventaja expuesta por Vinnemeier
et al., sino porque permite ademas maximizar la eficiencia exergética del intercambio de
calor con el sistema de almacenamiento y optimizar la utilizacion del mismo. Se observa
que hasta el momento no se ha estudiado con detalle el sistema de almacenamiento para
este tipo de modelos PTES, tal como se ha hecho para los modelos basados en el ciclo
Brayton de Desrues et al. (2010) Si bien Aga et al (2016) presentaron un sistema que
considera sales fundidas en dos tanques como almacenamiento, realizan un analisis
basado en eficiencia energética y no tienen en cuenta las irreversibilidades generadas en
los intercambiadores de calor. Haciendo uso de la primera ley termodindamica esta
eficiencia seria del cien por ciento, de aqui la gran utilidad del estudio exergético. Con base
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a lo anterior, se evalua el uso de distintos tipos de sales fundidas y ademas, el efecto del
indice de recuperaciéon yyp de la bomba de calor en la eficiencia exergética del ciclo de
carga y la del intercambiador de calor conectado al almacenamiento. Se seleccionan al
CO2, aire y argon como fluidos de trabajo para la bomba de calor. A pesar de que Aga et
al. (2016) y McTigue et al. (2019) mostraron una mejora de la eficiencia del ciclo de carga
si se usan ciclos supercriticos con CO2, la fuente de calor seleccionada es el aire a
temperatura ambiente ya que de esta forma se disminuye la complejidad del sistema y no
se afecta la operacion del ciclo de descarga.

Teniendo en cuenta los analisis paramétricos en diversos estudios revisados en secciones
anteriores ([45], [47], [53], [68], [70]) en esta investigacion se incluye el estudio del efecto
en la RTE de diversos parametros de operacion: temperatura ambiente, temperatura y
presion maxima en los ciclos de carga y descarga; y eficiencia isentropica de los
dispositivos. La eficiencia exergética de descarga usada por Vinnemeier et al., es bastante
alta y corresponde a ciclos modernos Rankine ultra-supercriticos. De esta forma se
estudiaran ciclos Rankine convencionales de vapor, con parametros de operacion
promedio de instalaciones de cierto grado de antigiiedad, para evaluar el potencial real de
integracion. A estos se sumaran ciclos Brayton con recompresion, considerados como la
proxima generacion de ciclos de descarga. Ademas de los pardmetros mencionados, se
evaluaron métricas como la densidad de energia y potencia y costo de inventario de sales
fundidas, para evaluar la utilizacion y tamano del sistema de almacenamiento, las cuales
no se han tenido en cuenta para este tipo de sistemas CHEST.

2.3.1 Recapitulacion

A continuacion se listan las nuevas aportaciones realizadas en este trabajo de
investigacion, para el estudio de la integracion de los sistemas PTES en plantas térmicas
de gran potencia:

e Evaluacion de la eficiencia exergética del sistema de almacenamiento y de la
transferencia de calor entre este y los ciclos de carga y descarga. Dichas eficiencias
fueron propuestas como constantes en Vinnemeier et al. (2016), pero en este trabajo se
presenta el modelo de calculo y el estudio de como se ven afectadas al variar los
parametros operativos y optar por diferentes tipos de ciclo de carga y descarga.

e Analisis de diferentes opciones de sales fundidas. Este estudio considera los efectos de
tener sales fundidas con distintos limites para la temperatura de operaciéon y calor
especifico sobre la RTE. Lo anterior también esta ligado junto con la densidad y costo
por tonelada de cada sal, a la densidad de energia y costo del inventario total de sales
del sistema.

e Evaluacion de distintos tipos de ciclos de descarga para evaluar el potencial de
integracion del sistema PTES. De esta forma se incluyen los ciclos Brayton con CO2
supercritico y el ciclo Rankine de vapor supercritico, ademas del ciclo Rankine de vapor
convencional.
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e Inclusion de métricas como la densidad de energia y densidad de potencia, que
relacionan al desempefio y tamaino de los sistemas. Dichas métricas fueron
implementadas para el estudio del modelo PTES presentado por Desrues et al. (2010)
pero a conocimiento del autor no han sido abordadas para los sistemas CHEST
estudiados en el presente trabajo.

e Estudio de sensibilidad en la RTE y las demas métricas de desempefio debido a la

variacion de la temperatura ambiente, temperatura maxima, presion maxima y
eficiencia isentropica de las turbomaquinas.
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3. Metodologia

En esta seccion se detalla la metodologia usada para el estudio del sistema de
almacenamiento a gran escala PTES integrado a plantas térmicas. A partir de la revision
bibliografica y teniendo como objetivo el arbitraje de energia para este tipo de sistemas de
gran potencia, se estableci6 como modelo base para la bomba de calor el propuesto por
Vinnemeier et al. (2016) El estudio de integracion se realizO mediante el analisis
exergético, con el cual, el almacenamiento de electricidad y su posterior descarga se
dividi6 en subprocesos que comprenden las mayores irreversibilidades (Figura 3 - 1) en el
flujo de exergia.

Descarga Trans-
J Generador

Motor Carga (P2H) P2H->TES TES TES->H2P (H2P) formador

Figura 3 - 1: Subprocesos del sistema PTES y descarga

El flujo de energia comienza con la electricidad proveniente de un campo fotovoltaico u
otra planta de generacion, en un periodo de tiempo en donde los costos del mercado
eléctrico son bajos. Por tanto, esta electricidad es redireccionada a una planta con sistema
PTES para su almacenamiento. La energia es suministrada al motor, el cual transforma el
trabajo eléctrico en mecanico. Este motor acciona el compresor del ciclo de carga del
sistema PTES, en el cual se convierte este trabajo en calor (Power to Heat). El calor luego
es transferido a un fluido intermedio mediante un intercambiador de calor y es
almacenado en un sistema apropiado (Thermal Energy Storage). A continuacién, cuando
los precios del mercado aumentan, la energia almacenada es proporcionada al ciclo de
descarga a través de otro intercambiador de calor y es transformada nuevamente en
trabajo mecénico mediante una turbina (Heat to Power) y luego en electricidad mediante
un generador acoplado y un transformador. En la Figura 3 - 2 se muestra el layout general
del sistema.

Cada subproceso consiste en una eficiencia exergética, que puede ser optimizada
individualmente para maximizar la eficiencia global. En las sub secciones siguientes se
describen los modelos y consideraciones usadas para la evaluacion de estas eficiencias. Se
realiz6 especial énfasis en la eficiencia exergética del almacenamiento térmico y la de los
intercambiadores de calor para integracion de los ciclos de carga y descarga, uno de los
objetivos del presente trabajo de investigacion. Seguido, se detalla el estudio paramétrico
donde se presentan las métricas de desempeno estudiadas y los parametros operacionales
con los cuales se realiz6 el estudio de sensibilidad.
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Figura 3 - 2. Esquema del sistema PTES y sistema de almacenamiento térmico con sales fundidas, integrado a
planta termoeléctrica

3.1  Modelacion y validacion de subprocesos

El parametro principal de desempenio de los sistemas PTES es la eficiencia de Round Trip
(RTE) que se define en la eq. 3. 1 como la razén entre la energia de salida en el ciclo de
descarga y la energia de entrada en el ciclo de carga. Esta energia es obtenida de la
integracion de la potencia de entrada y salida en el correspondiente tiempo. En estado
estacionario, la RTE también puede ser definida por la relacion entre la potencia de salida
y la de entrada, asumiendo tiempos iguales para la carga y descarga. Esta aproximacion
fue la adoptada para el estudio inicial y comparacion de los diferentes ciclos
termodinamicos que componen los modelos PTES, a excepcion del sistema de
almacenamiento térmico TES, para el cual fue necesario estipular tiempos de carga y
descarga y la energia total almacenada.

Eout _ ftout Eoutdt

NRTE = €q- 3.1
E; :
in ftin Eindt

La eficiencia de Round Trip puede ser dividida a partir de los subprocesos que participan
en el flujo de la energia. Si se aplica el andlisis de primera ley termodinamica estas
eficiencias consistirian principalmente en la del ciclo de descarga ny,p y €l COP de la
bomba de calor (que no es una eficiencia en sentido riguroso) Sin embargo, el estudio
exergético permite adicionar las eficiencias del almacenamiento térmico y del intercambio
de calor entre este y los ciclos de carga y descarga. Esto resulta en la posibilidad de
optimizar el uso del sistema de almacenamiento y maximizar la eficiencia global RTE al
maximizar las eficiencias de cada subproceso. Estas caracteristicas constituyen las
principales ventajas de esta forma de estudio respecto al analisis energético. A pesar de
que la RTE obtenida es la misma en ambas aproximaciones, debido a que la entrada y
salida del sistema es en forma de trabajo eléctrico (y la exergia asociada a este trabajo tiene
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el mismo valor que su contraparte energética), el anilisis de primera ley no es una
herramienta adecuada para evaluar la integracion del sistema de almacenamiento y para
optimizar la RTE. Ademas, el COP de la bomba de calor disminuye conforme se aumenta
el rango de temperatura del ciclo y por tanto no esta asociado a la calidad de la energia del
sistema de almacenamiento, cuya métrica de desempeno es la temperatura maxima
alcanzada. La eficiencia RTE por tanto fue calculada similarmente a Vinnemeier et al.
(2016), mediante la eq. 3. 2:

NRTE = 1_[ fi = fmotor ' fPZH ' EPZH—>TES ' ETES ' ETES—>H2P ’ EHZP ' f{;en ' SzTrf eq.3.2
i

A las eficiencias exergéticas del motor, generador y transformador se les fue asignado un
valor de 0,99, comun para este tipo de dispositivos y son equivalentes a las eficiencias de
primera ley porque expresan la transformacion trabajo eléctrico y mecénico. Las demas
eficiencias fueron analizadas por separado, usando modelos validados con diversas
publicaciones.

Hasta este punto se ha usado el concepto de exergia para calcular la RTE del sistema de
carga y descarga. A continuacion, se describe con mas detalle dicho concepto y las
expresiones generales para el calculo de los flujos exergéticos, exergia destruida y
eficiencia exergética usados a lo largo del trabajo. La exergia es definida como el trabajo
potencial maximo (trabajo reversible) que puede ser extraido de un sistema que parte de
un estado inicial, atraviesa un proceso reversible y llega a un estado de referencia (por lo
general el ambiente) con el que hay equilibrio termodinamico. Sin embargo, en los
procesos reales hay irreversibilidades y la exergia es destruida, por lo que el trabajo real
entregado por el sistema es menor que el trabajo reversible. Para contabilizar estas
irreversibilidades el balance de exergia para un sistema cerrado en estado estacionario,
teniendo en cuenta los medios de transferencia de exergia, se plantea como se muestra en

laeq. 3. 3:

To\ . , ,
Z(l——O)Qk—Wnet+z m-ex—z m-ex — Xgest = 0 €q-3-3
T in out

De izquierda a derecha, el primer término en la ecuacién hace referencia al flujo de exergia
hacia dentro o fuera del sistema por la transferencia de calor Q, a una temperatura
constante T} en la condicién de borde. El término W,,,,, es el trabajo neto entregado por el
sistema. El tercer y cuarto término en la ecuacion, representan la exergia asociada a los
flujos de materia m que entran y salen del volumen de control. Cuando el fluido de trabajo
en este flujo no tiene cambios en su composiciéon quimica y los cambios en energia
potencial y cinética pueden ser despreciados, la exergia asociada a este flujo es termo-
fisica, de acuerdo a la eq. 3. 4:
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€X=h—h0—T0(S—SO) eq. 3.4

El dltimo término de la eq. 3. 3 es la exergia destruida en el sistema producto de las
irreversibilidades. Puede ser calculada despejando de este balance de exergias o
indirectamente a través de la eq. 3. 5, donde S, es la tasa de generacion de entropia del
sistema. La exergia destruida también puede ser obtenida sumando las exergias
destruidas de cada dispositivo segtin la eq. 3. 6, las cuales a su vez son calculadas ya sea
con el balance de la eq. 3. 3 o con la eq. 3. 5. Las propiedades T,, P, hy, Sy son la
temperatura, presion, entalpia especifica y entropia especifica del fluido de trabajo
respectivamente, a las condiciones del estado de referencia.

Xaest = To 'Sgen €q-3-5

N
¢ = E 0 .3.6
Xdest - . Xi,dest 13

i

En este trabajo las eficiencias exergéticas de los subprocesos en la eq. 3. 2 han sido
calculadas con la ecuacion mostrada en eq. 3. 7. Esta expresa que la eficiencia de segunda
ley es la relacion entra la exergia recuperada y la gastada en un proceso y puede ser
aplicada tanto a sistemas como a dispositivos individuales (turbinas, compresores,
intercambiadores de calor..., etc.) La eficiencia de Round Trip de la eq. 3. 1 esta en
concordancia con esta definicion.

&= rec eq.3.7
exp

Sec| <

3.1.1 Ciclo de descarga (Heat to Power)

El punto de partida es el ciclo de descarga en vista de que este define la potencia final
entregada y las temperaturas y flujos masicos de operacion del sistema de
almacenamiento y por tanto las del ciclo de carga. Como en el presente trabajo se estudia
la integracion de los sistemas PTES a plantas térmicas de generacion eléctrica
convencionales, la primera aproximacién fue realizar un modelo de ciclo Rankine
subcritico3 de vapor con parametros de operaciéon comunes a las plantas a base de carbon

3 En este caso el criterio de criticidad usado es referente a la presion maxima de operacién en relacion a la
presion del punto critico del agua (22.1 MPa aprox.) La temperatura en estos ciclos siempre supera la del
punto critico (374 °C)
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mas antiguas, cuya eficiencia es baja en comparaciéon con los sistemas modernos. De esta
forma el analisis de la RTE es conservador. Sin embargo, también se evalu6 el potencial
superior de integracion y para esto se modelaron ciclos de vapor Rankine supercriticos
modernos y ciclos Brayton con CO2 supercritico. Estos ultimos, de acuerdo a varios
autores, son las opciones potenciales de descarga para los proximos proyectos de plantas
de concentracion solar [71]-[73].

Ciclo Rankine subcritico de vapor

El ciclo Rankine fue modelado a partir del analisis termodinamico de energia y exergia
realizado por Rosen (2001) [74] para la estacion de generacion a base de carbon Nanticoke
(NGS) En la Tabla 3 - 1 se resumen los parametros de operacion principales y en la Figura
3 - 3 se muestra el esquema simplificado de la planta.

Tabla 3 - 1: Parametros de operacion de planta NGS (Extraido de [74])

Parametro Unidad Valor
Temperatura °C 538
Presion maxima MPa 16.2
Presion reheat MPa 3.65
Potencia nominal MW 500
Flujo de vapor kg/s 453.6
Presion condensador MPa 0.0045
1 isentropica turbinas % 80
N mecanica turbinas % 93.96
n generador y transformador % 99

: Steam generator and reheater
: High-pressure turbine

: Intermediate-pressure turbine

. Low-pressure turbines

: Generator and transformer

: Condenser

: Hot well pump

. Low-pressure heat exchangers

: Open de-aerating heat exchanger
. Boiler feed pump

: High-pressure heat exchangers

AL _TITOTMMOOW>

Figura 3 - 3: Esquema de la planta NGS (Adaptado de [74])

Las irreversibilidades del proceso se producen principalmente en el generador de vapor
(A) y en las turbinas (B, C, D) En Rosen (2001) el analisis exergético contempla ademas la
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exergia del combustible, sin embargo en el presente trabajo para los ciclos de descarga se
tomo en cuenta el volumen de control como se observa en la Figura 3 - 3, con el que se
estudia las irreversibilidades internas y la interaccion con el medio externo se da en forma
de salida o entrada de trabajo. Para el ingreso y rechazo de calor se asume que este es el
suficiente para que el fluido de trabajo llegue a los estados especificados. La validacion se
hizo en base a la eficiencia de primera ley (debido a que la energia suministrada por el
combustible es la misma que la recibida por el vapor en A) y a la eficiencia de segunda ley
que se puede extraer indirectamente de los flujos exergéticos en la tabla de resultados de
Rosen (2001) Ademas se realiz6 la comparacion de los estados termodinamicos y flujos
del sistema. Las irreversibilidades en las turbinas y bombas son introducidas por las
eficiencias isentropicas como se muestra en las ecuaciones eq. 3. 8 y eq. 3. 9:

_ hin — hout,r eq. 3.8

nis,Turbine
hin - hout,is

hout is hin
Nis,pump = h _h eq.3.9
out,r — lin

En donde los subindices r y is hacen referencia al trabajo real e isentropico de los
dispositivos respectivamente. Para que el sistema quede definido en conjuncion con los
datos de la Tabla 3 - 1 es necesario definir las presiones de extraccion de las turbinas y el
TTD (Terminal Temperature Difference) y DCA (Drain Cooler Approach) de los
intercambiadores de calor del tren de precalentamiento. Para la validacion se usaron las
presiones de extraccion de la tabla de datos en Rosen (2001) y luego se hace una
comparacion con las presiones optimizadas con los algoritmos de EES (Engineering
Equation Solver) [75], software en el que se realiz6 la modelacién, con el objetivo de tener
un modelo funcional en el que se puedan variar los parametros de operacion. Los
intercambiadores de alta y baja presion Ky H no estan desglosados como se aprecia en la
Figura 3 - 3 y se recurri6 al trabajo realizado por Ray et al. (2007) [76] en el anélisis
exergético de una planta con similares condiciones operativas de temperatura, presion y
potencia. De este se extrajeron los TTD de los intercambiadores, en concordancia con
otras referencias [77], [78] En lugar del DCA se tom6 como primera aproximacion el
estado de liquido saturado (x=0) para la salida de alta presion en los intercambiadores y
condensador. Para el desaireador (I) la condicion de salida méas comiin es también liquido
saturado, sin embargo, en Rosen (2001) hay un subenfriamiento de 14.04 °C, el cual fue
usado para la validacion. Finalmente, debido a que en el generador de vapor el fluido
transcurre un cambio de fase, se realizd6 la subdivision y se model6 con cuatro
intercambiadores: Precalentador (Economizer, PH), evaporador (EV), sobrecalentador
(SH) y recalentador (RH). En la Figura 3 - 4 se presenta el esquema de la planta con el
cual se realiz6 la validacion y en el que se tienen en cuenta las consideraciones anteriores.

30



Figura 3 - 4: Esquema modificado de ciclo Rankine

Para los intercambiadores de alta presion HFW2 y HFW1 el TTD se asign6 en -3.4 y -0.3
°C respectivamente, y para los de baja presion LFW de 4.5 °C. Como se dijo anteriormente
el estado “20” a la salida del desaireador (OFW) se estableci6 en 14.04 °C por debajo de la
temperatura de saturacién a la presion de “8” Adicionalmente, de lo extraido de Rosen
(2001) para todos los intercambiadores se introdujo una caida de presiéon en el lado
“caliente” de 30% excepto para el LFW1 de casi 60%. El modelo fue planteado por unidad
de masa de vapor, y teniendo en cuenta ademas la eficiencia mecanica de las turbinas, se
obtuvo directamente la eficiencia energética del ciclo por unidad de flujo mésico de vapor
en la turbina de alta presion HPT. Luego se establecié una ecuacion relacionada con la
potencia neta de salida y las eficiencias del generador y transformador para obtener los
flujos mésicos en todos los puntos del ciclo. Se establecieron los estados termodinamicos
conocidos y se dejaron como incognita las presiones de extraccidon con sus respectivas
fracciones masicas (Respecto del flujo méasico en 1, 2, 3y 4). A continuacion, se plantearon
las ecuaciones de balance de masa y energia en los componentes. El sistema de ecuaciones
fue resuelto en EES usando las tablas de propiedades incorporadas. En la Tabla 3 - 2 se
muestra un resumen de las expresiones de balance de masa y los balances de energia y
exergia en el generador de vapor, turbinas y bombas.

Tabla 3 - 2: Ecuaciones de balance de masa, energia y exergia para los componentes del ciclo Rankine

Componente Balance de masa Balance Energia/Exergia
Preheater frs=fi=1 haz +qpuy =y
eXxy3 + Xgpy = X1

Evaporator L=f hy + qev = h;
exy + Xqpy = exp

Superheater fa=fo hy + qsy = h3
exy + Xgsp = exs

HPT f4=f3 h3 =h4+WHPT

31



Reheater

IPT

LPT1
LPT2

Condenser

P1

LFW1

LFW2

LFW3

LFW4

OFW
P2

HFW1

HFW2

ST

Tabla 3 - 2. (Continuacién)

fo=1—fia

fs=fe+f7+/fs

fo = fea t+ fov
fea = fo+ fio
feb = f11+ fiz + fi3
f36 = f13
f37 = f35 + f36
fia = f37
fis = fia
fie = fis
f34 = fi2+ f33
fi7 = fie
f32=fui+fa
fis = fi7
f30 = fi0 + f29
fio = fis
fas = o
f20 = fs + fro+ f27
f21 = fao
f22 = fa1
fa6 = f7+ fas
f23 = fa2
foa = faa

fos = foa 5 f21= 26 5 f20 =128 5 f31 = f30 ;
f33 = f32; f35 = faa

fsha + qru = fshs
exy + Xgsp = exs

fshs = fehe + f7h7 + fghg + wipr

feahe = foho + fiohio + Wipry
fevhe = fi1has + fizhiz + fizhiz+ wipr
hss = hze = hay
fizh1z = faehse + qc1
fazhzy = fiahia + qc2
frahia + wpy = fishys

fizhaz + fishais + fashaz = fighie + f3ahsa

firthir + fishae + f31h31 = fizhi7 + fazhss

frohio + fizha7 + faohso = fishis + faohso

foho + fighig = fiohio + foghas

fshg + fiohio + fa7ha7 = fa0hao
faohz0 + Wpz = fo1ha1

f7h7 + fa1ha1 + fashas = fazhas + fochas

faaha + f22h22 = fashos + foahoa

has = has 5 hy7 = hae 5 hog = hag 5 b3y = hgg 5 hgz =
h3z 5 has = hay

Las ecuaciones usadas para la eficiencia energética se describen a continuacién:

Wturbines = WhaprT T Wipr + Wirpr1 + WipT2

Wpumps = Wp1 T Wpp

Wnet = WturbinesTlmec — Wpumps

eq. 3.10

eq. 3. 11

eq. 3. 12



Qin = qpu + qev t+ qsu + qru eq.3.13

Whet
qin

Nwsc = eq. 3.14

Como las ecuaciones fueron planteadas por unidad de masa de vapor, las unidades del
calor de entrada y trabajo neto son kJ/kg. El trabajo de las turbinas es afectado por la
eficiencia mecanica mostrada en la Tabla 3 - 1. Para completar el analisis energético se
planteé eq. 3. 15:

Whet

POtnet [MW] = mvapormngenntranf eq.3-15

En donde 14e, ¥ N¢rans son las eficiencias del generador y transformador respectivamente.
De esta ecuacion se haya el flujo mésico total de vapor que pasa por el generador de vapor
y conociendo las fracciones masicas en todos los estados, se calcul6 el resto de flujos
maésicos. La eficiencia exergética fue calculada con eq. 3. 16 teniendo en cuenta las

ecuaciones eq. 3. 4y eq. 3. 7, con las condiciones ambientales (15 °Cy 1 atm) del estado de
referencia usado por Rosen (2001).

Xrec _ Whet

fWSC = eq. 3.16

Xexp  Xqpn T Xqev t Xgqsu T Xgqru

En Tabla 3 - 3 y Tabla 3 - 4 se resumen los resultados de la validacion.

Tabla 3 - 3: Resultados de la validacién del desemperio global de modelo de ciclo Rankine

Parametro Referencia  Modelacion Error
Nwsc [-] 0.3948 0.3984 0.91%
Ewsc [-] 0.7232 0.7281 0.68%
Weurbine — [MW] 523.65 520.1 -0.68%
Myapor [kg/s] 45359 4495 -0.90%

Tabla 3 - 4: Comparacioén de parametros de operacion de modelo de ciclo Rankine

Stream Presion [MPa] Temperatura [C] Flujo masico [kg/s]

# Ref Modelo % Error Ref Modelo % Error Ref  Modelo % Error
3 16.2 16.2 0.00% 538.00 538 0.00% 453.59 449.5 -0.90%
4a 3.65 3.65 0.00% 323.36 335.4 3.72% 42.84 38.4 -10.36%
5 3.65 3.65 0.00% 538.00 538 0.00% 410.75 411.1 0.09%
6 1.03 1 -2.91% 360.50 372.7 3.38% 367.85 374.2 1.73%
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Tabla 3 - 4. (Continuacién)

7 1.72 1.72 0.00% 423.23 436.9 3.23% 15.98 12.63 -20.96%
1.03 1 -2.91% 360.50 372.7 3.38% 26.92 24.29 -0.77%
9 0.379 0.379 0.00% 253.22 268 5.84% 10.47 9.333 -10.86%
10 0.241 0.241 0.00% 209.93 226 7.65% 23.88 22.03 -7.75%
11 0.0689 0.0689 0.00% 108.32 129.1 19.18% 12.72 16.81 32.15%
12 0.0345 0.0345 0.00% 60.47 83.04 37.32% 11.16 7.984 -28.46%
13 0.0045 0.0045 0.00% 35.63 31.01 -12.97% 309.62 318.1 2.74%
14 0.0045 0.0045 0.00% 35.63 31.01 -12.97% 367.85 374.2 1.73%
15 1.00 1 0.00% 35.73 31.09 -12.99% 367.85 374.2 1.73%
19 1.00 1 0.00% 124.86 124.9 0.03% 367.85 374.2 1.73%
20 1.00 1 0.00% 165.86 165.8 -0.04% 453.59 449.5 -0.90%
21 16.2 16.2 0.00% 169.28 168.7 -0.34% 453.59 449.5 -0.90%
23 16.2 16.2 0.00% 228.24 228.5 0.11% 453.59 449.5 -0.90%
26 1.21 1.204 -0.50% 188.33 188.1 -0.12% 58.82 50.95 -13.38%
34 0.0133 0.01346 1.20% 55.56 51.73 -6.89% 58.23 56.16 -3.55%

De estos resultados, se aprecia que el modelo realizado para el ciclo Rankine subcritico
reproduce con bastante fiabilidad el desempefio global del sistema, con errores relativos
de menos del uno por ciento en las eficiencias, trabajo generado por las turbinas (en el que
se tiene en cuenta le eficiencia mecénica) y flujo mésico total de vapor. Sin embargo, en
los parametros operacionales de temperatura y flujo masico en algunos puntos se
observaron variaciones considerables. Las mayores diferencias se presentaron en las
extracciones de las turbinas, en los estados del 7 al 13, lo cual es debido principalmente al
modelo de la eficiencia isentropica. Si bien en Rosen (2001) se establece una eficiencia
isentropica del 80% para todas las turbinas, en la realidad la eficiencia de cada uno de
estos dispositivos es diferente. Lo anterior se puede constatar si se tienen en cuenta que
tanto las presiones de entrada y salida, como la temperatura de entrada a las turbinas son
aproximadamente iguales en la referencia y modelo elaborado. Se concluye finalmente
que a pesar de estas variaciones y de las suposiciones realizadas para el tren de
precalentamiento (TTD, DCA y caidas de presion), el modelo es validado en vista de que
entrega resultados bastante cercanos del desempefio macro del sistema.

Se probaron modificaciones adicionales para el modelo. En la primera se uso el algoritmo
genético de optimizacion de EES para hallar las presiones de extracciones de los puntos
6,7, 9,10, 11y 12. Se obtuvieron valores de presion un poco diferentes (0.735, 1.786, 0.426,
0.1733, 0.06287, 0.03283 respectivamente. Unidades en MPa) pero la eficiencia
energética obtenida 0.3995 fue muy similar. La otra modificacién tiene en cuenta el uso
de DCA de 5 °C en todos los intercambiadores excepto el LFW1 en el que se usa liquido
saturado para la salida del fluido caliente; la salida del desaireador también se asignan
como liquido saturado; y se desprecian las caidas de presion excluyendo a LFW3 y LFW4
con 30% y 5% respectivamente. Estas consideraciones fueron extraidas de Ray et al.
(2007) y se usaron en el modelo final, con el objetivo de lograr una mejor optimizaciéon
del sistema.

34



Ciclo Rankine supercritico de vapor

Con el objetivo de estudiar el potencial superior de integracion de los sistemas PTES en
plantas de generacion de gran escala y teniendo en cuenta que la maximizacién de los
subprocesos en la eq. 3. 2, conlleva a la maximizacién de la RTE, se realiz6 la modelacion
de un sistema moderno con ciclo Rankine supercritico con una eficiencia de descarga
mejorada. El modelo fue basado en el esquema simplificado de la Figura 3 - 5 presentado
por Coventry y Pye (2009) [79]. En este se presenta una modificaciéon en la salida de la
turbina de alta presion, y se realiza una primera expansion en el punto 2 de la que se extrae
energia para el tren de precalentamiento, lo cual permite el aumento de la temperatura de
agua de alimentacion que entra al evaporador. A continuaciéon sigue el proceso de
recalentamiento normal y posteriores expansiones.

Boller 1 Boiler 2

Turbine

Condenser

K
Closed Open
heater heater 7

S s
&
r 3
1" F 3
0

Pump 2 13 FPump 1

Trap

Figura 3 - 5: Esquema simplificado de Planta con ciclo Rankine supercritico (Extraido de [79])

Teniendo esto en cuenta, se realizd el esquema extendido de la planta (Figura 3 - 6) La
validacion de este modelo fue realizada con los resultados obtenidos en un reporte de
Sandia National Laboratories por Pacheco et al. (2013) [80] En este modelo también se
estudia un sistema con recalentamiento, curiosamente en oposicion a lo encontrado en
otro reporte del 2010 [81] en el que se concluy6 que los ciclos Rankine supercriticos con
recalentamiento presentaban menor eficiencia que los que no tenian, esto quiza porque se
usaron modelos simplificados y la temperatura final del tren de precalentamiento (punto
26) era muy baja. Por su parte, en el estudio realizado por Pacheco et al. (2013) se evalua
el efecto del aumento en la temperatura del agua de alimentacion del evaporador, para
dos sets de temperaturas y presiones por encima del punto critico (553-580 °Cy 23-26
MPa) pero no se analiza el afecto de anadir o no recalentamiento, el cual es modelado con
una presion de 3.5 MPay caida de presion del 8% en todos los casos.
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Figura 3 - 6: Esquema extendido de planta con ciclo Rankine supercritico

La eficiencia isentrépica del estudio de referencia fue extraida indirectamente de los datos
con un valor aproximado de 86.66%. Se desconocen sin embargo los parametros de
operacion del tren precalentamiento, presiones de extraccion o la presion de
condensacion, los cuales se asumen similarmente a los del ciclo Rankine subcritico como
una primera aproximacion. En la Tabla 3 - 5 se presenta una comparaciéon de los
resultados del modelo y la referencia para diferentes temperaturas, presiones maximas y
temperaturas de agua de alimentacién. Las ecuaciones usadas para estimar el desempeinio
de las turbinas y calcular la eficiencia del ciclo son similares a las usadas para el ciclo
Rankine subcritico. Los resultados obtenidos se encuentran bastantes cercanos a los de la
referencia por lo que el modelo queda validado. Las eficiencias exergéticas se encuentran
en el orden del 80%.

Tabla 3 - 5: Comparacién de los resultados del modelo Rankine supercritico y la referencia

Temperatura Temperatura de entrada al

Prlejzzllc;grde Te(TeP 5£;él;ra final de agua recalentador Efi cz[e_}laa
principal principal alimef:;acién [c
[MPa] [C] I Ref Modelo  %Error Ref  Modelo %Error
23 553 260 285.1 285.2 0.035% 0.452 0.4552 0.708%
23 580 290 302.9 304.8 0.627% 0.462 0.463 0.216%
26 580 290 287.2 288.5 0.453% 0.464 0.4651 0.237%
Ciclo Brayton

Se analiz6 una tercera opcion para el ciclo de descarga. En esta se model6 un ciclo Brayton
con CO2 supercritico, en vista de la eficiencia potencial alcanzada por estos sistemas y que
son considerados como la proxima generacién de ciclos de descarga para las aplicaciones
de concentracion solar. Se realizé una revision de varias publicaciones [72], [82]-[88]. De
estas se concluye que los ciclos Brayton supercriticos o transcriticos, desde el punto de
vista de la presion critica del CO2, son los de mayor eficiencia y que la adicién de
recalentamiento y recompresion ayuda a mejorar el desempeno. La presion méaxima de
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estos sistemas estd en el rango de 25-30 MPa limitada por la tecnologia actual de
compresores.

Teniendo en cuenta los resultados de Turchi et al. (2013) [83] y Neises y Turchi (2014)
[72] dos tipos de modelos Brayton con CO2 supercritico, recompresion, recalentamiento
e intercooling. El término intercooling hace referencia a la distribucion de los flujos de
CO2 de baja temperatura para el rechazo de calor al ambiente, mediante el uso de un
compresor e intercambiador adicionales, todo esto con el objetivo de disminuir el trabajo
necesario para la compresion del CO2 (dicho trabajo esta relacionado a la densidad del
fluido) El primero de los modelos tiene intercooling en el compresor principal y da como
resultado la mayor eficiencia energética. El segundo tiene intercooling parcial y fue
investigado por Neises y Turchi (2014) para mejorar la integraciéon de este ciclo de
descarga con fuentes de calor sensible como sales fundidas en el marco de aplicaciones
CSP. La mejora radica en que se aumenta el delta de temperatura en el intercambiador en
contacto con las sales fundidas, permitiendo que se disminuya el flujo masico de sales
necesario. Lo anterior se logra con una penalizacion en la eficiencia, sin embargo, teniendo
en cuenta que el costo del inventario de sales tiene un papel importante en el costo global
de estos sistemas [84] en el presente trabajo se analiz6 el ciclo con intercooling parcial.
En la Figura 3 - 7 y Figura 3 - 8 se muestran los esquemas de los modelos Brayton
estudiados.

Precooler

o

Precooler

Figura 3 - 8: Esquema de ciclo Brayton con partial cooling

37



Las expresiones para el desempeiio de turbinas y compresores se realizan definiendo una
eficiencia isentropica. Para los compresores esta expresion es similar a la de las bombas
del ciclo Rankine:

hout,is - hin

Nis,comp = A €q.3-17

out,r — hin

Las ecuaciones para el cédlculo de eficiencias energéticas y exergéticas descritas en
secciones anteriores siguen siendo validas para este modelo. Se muestran en eq. 3. 18 y
eq. 3. 19 las eficiencias del ciclo Brayton con intercooling en el compresor principal. Para
el otro modelo las ecuaciones son similares.

Wnet  Wypr + Wipr — WRe — Wiyc1 — Wiez
din qmu t qru

NBrayton-1c = eq.3.18

Xrec Whet

SZBrayton—IC = eq. 3.19

xexp quH + quH

Adicionalmente, para que el modelo quede correctamente definido [83] es necesario
agregar las siguientes expresiones:

Proneas = M eq. 3. 20
I?;mx 1
RPR = Pmt eq. 3. 21
max _ q
Pmin

La ecuacion eq. 3. 20 expresa que la presion de recalentamiento es el promedio de las
presionas maximas y minimas del ciclo. La ecuacion eq. 3. 21 define un nuevo parametro
llamado Ratio of pressures ratio que relaciona la presion intermedia de intercooling
(puntos 7 y 12) con las otras presiones del ciclo. Por tanto, para resolver el sistema de
ecuaciones si se tiene establecida la presion maxima, se requiere maximizar la eficiencia
optimizando la presibn minima e intermedia. Otro parametro importante de estos
modelos es el Split Ratio (eq. 3. 22), definido como la relaciéon entre el flujo méasico del
compresor principal (punto 7) y la masa total a la salida de las turbinas (punto 4). El
modelo fue validado por unidad de masa de CO2 en las turbinas, por lo que este parametro
se calcula mediante el balance de energia en LTR segtin eq. 3. 23.

my

SR = — eq. 3. 22
my
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hs + SR -hg = hg + SR - hq eq. 3. 23

La validacion fue realizada usando los resultados obtenidos por Turchi et al. (2013) En esa
publicacidon se usé el modelo de efectividad-NTU para modelar los regeneradores HTR y
LTR como intercambiadores a contraflujo, y se establece una efectividad para el
intercambiador HTR y otra para el flujo total caliente (Estados 4 a 6) por lo que la
efectividad del LTR queda constrefiida. Las expresiones para evaluar estas efectividades
se muestran en las siguientes ecuaciones. En todas estas se mide el desempefio de la
transferencia de calor dividiendo el calor real entregado por el fluido caliente, entre el
calor ideal si la temperatura del fluido caliente alcanzara la temperatura de entrada del
fluido frio.

Enrr = & eq.3.24
hy — h(Ps, Ty)
& — hs — he eq. 3. 25
Hot stream h4_ _ h(PG, Tg)
h5 — h6 eqg. 3. 26

ELTR = b h(Pg, Tg)

Debido a que las propiedades del CO2 varian cerca del punto critico se hace necesario la
discretizacion de los intercambiadores HTR y LTR para validar mediante analisis pinch si
se incumple la segunda ley termodindmica. El modelo de discretizacion usado fue el de
Nellis y Klein (2008) [89]. Este modelo se basa en dividir cada intercambiador en sub
intercambiadores (Figura 3 - 9) cada uno con una fraccion igual del calor total y calcular
el UA (coeficiente global de transferencia de calor) de cada uno.

HX 2

H¥ 1
i, JHLJW AN\

) T
A

Figura 3 - 9: Modelo de discretizacion de intercambiador de calor a contraflujo (Extraido de [89])

LR N

Una vez resuelto el modelo del ciclo Brayton se procedi6 a discretizar los
intercambiadores. Conociendo los estados de entrada y salida del fluido caliente (o frio) y
los flujos masicos, se expresa la cantidad de calor total como sigue:
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q = my(hy,in — hyout) eq.3.27

En vista que se conoce también los estados del fluido frio. Las entalpias en cada punto
quedan definidas mediante:

hyiv1 = hyi— N _qu parai=1..N eq. 3. 28
heivi = hei — 1 parai=1..N eq. 3.29
,i+1 C,i N - mc

Conociendo todos los estados, se aplica la solucion e — NTU a cada sub intercambiador.
Las tasas de capacitancia, efectividades, NTU y UA se calculan como se muestra a
continuacion:

(hyi — hyiv1)

Cy,i =my Tt —Tries) parai =1..N eq. 3. 30
Cc,i = mc% parai=1..N eq. 3. 31
Ri = MIN(CTH'i' Cjc'i) parai=1..N eq. 3. 32

Y MAX(Cyy Cei)
4N parai=1..N eq. 3. 33

E = . T
" MIN(Cy gy Coi)(Thy — Teisn)

ln(l—EiCR)
1—¢;
NTU; = 1_68‘ siCR <1 parai=1..N o5
R . 3.
g.
NTUizl_lg' siCk=1 parai=1..N
l
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UA; = NTUMIN(Cy;, Cc;) parai=1..N

€q.3.35

Enla Tabla 3 - 6 se resumen los parametros usados en Turchi et al. (2013) para validacion.

Tabla 3 - 6: Pardmetros para validacion de ciclo Brayton

Parametro Unidad Valor
Eficiencia isentrépica de turbinas % 93
Eficiencia isentropica de compresores % 89
Efectividad de HTR y Hot stream % 97
Minimo TTD °C 5
Temperatura de entrada de turbinas °C 700
Temperatura de entrada de oC 45, 60
compresores
Presi6én maxima MPa 25

En la Tabla 3 - 7 se presentan los resultados de la validacion para ambos modelos de ciclo
Brayton. El modelo fue resuelto usando el algoritmo de optimizacién de EES para
encontrar los valores de presién minima e intermedia que maximizaban la eficiencia. Los
resultados se encuentran bastantes cercanos a los de la referencia, con errores relativos
que no superan el 3% por lo que los modelos se dan por validados. Las temperaturas de
entrada de los compresores que se usaron limitan la eficiencia del proceso. En la
publicacion se usaron valores altos ya que se estudiaba el enfriamiento del ciclo con aire.
Si se tiene un cuerpo de agua, esta temperatura puede bajar hasta 32 °C (cerca del punto
critico del CO2) y mejorar el desempeno. Asumiendo un ambiente de 15 °C y 1 atm las
eficiencias exergéticas rondan el 80% para ambos ciclos.

Tabla 3 - 7: Resultados de validacién de modelo Brayton

. TIT CIT e-LTR n_cycle
Ciclo rcl [ecl e-HTR Mod. Ref Error Mod Ref Error
od. ef. [%] od. ef. [%]

Partial 700 45 0.97 0.88 0.88 0.32% 0.522  0.522 0.08%
cooling cycle 700 60 0.97 0.87 0.87 0.01% 0.499 0.500 -0.24%
Main- 700 45 0.97 0.91 0.90 0.76% 0.538 0.526 2.26%
compression
intercooling 700 60 0.97 0.91  0.90 0.74% 0.515 0.503 2.47%
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Tabla 3 — 7. (Continuacion)

RPR r
Ciclo [7;16‘7]1 [C:’ICJJw e-HIR Error Error
Mod. Ref. 1%] Mod. Ref. [%]

Partial
cc?olilig cydle 700 45 0.97 0.37 0.37 -0.57% 5.02 5.0 0.48%
700 60 0.97 0.33 0.33 0.21% 4.48 4.5 -0.38%
lc\g?rllg;ession 700 45 0.97 0.59 0.60 -2.38% 3.67 3.6 1.89%
intercooling 700 60 0.97 053 0.54 -2.02% 3.39 3.3 2.70%

En las figuras siguientes se muestra el resultado de la discretizacion. Primero se analizo la
sensibilidad del UA total de cada intercambiador versus el nimero de sub divisiones y de
acuerdo a la Figura 3 - 10 y Figura 3 - 11 se llegd a la conclusion que a partir de 10 sub
intercambiadores se obtenian buenos resultados con un minimo de costo computacional.
En la validacion realizada se establecio6 para los intercambiadores un minimo TTD a 5°C.
Se observa en la Figura 3 - 12 y Figura 3 - 13 que el perfil de temperatura en HTR y LTR
cumple con esta condicion.

UAtotai-HTR [kJ/kg-K]

10,8 e
.\'\.“.N.‘O%II—\.—\.—.‘.—'

06— _— _— —_—
0 5 10 15 20
NUmero de sub heat exchanger

Figura 3 - 10: Comparacion UA total de HTR vs nuimero de sub intercambiadores (Partial cooling)
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Figura 3 - 11: Comparacién UA total de LTR vs niimero de sub intercambiadores (Partial cooling)
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Figura 3 - 12: Discretizacion de intercambiador HTR (Partial cooling)
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Figura 3 - 13: Discretizacion de intercambiador LTR (Partial cooling)
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Figura 3 - 14: Esquema de la bomba de calor usada para el ciclo de carga
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El modelo para el ciclo de carga estd basado en el sistema de bomba de calor de
Vinnemeier et al. (2016) [23], [65]. Este consiste en un ciclo Brayton invertido con
recuperacion, que es probado con tres fluidos de trabajo diferentes, CO2, Aire y Argon.
Con el CO2 el ciclo obtenido en el diagrama T-s es transcritico (con respecto a la
temperatura y presion) para la mayoria de condiciones de operacion estudiadas; por su
parte el uso de Aire y Argon, al manejarlos como gases ideales lejos del punto critico, dan
como resultado ciclos supercriticos con desempefio similar. El esquema general de la
bomba de calor con recuperaciéon es mostrado en la Figura 3 - 14.



En este sistema el fluido de trabajo es comprimido entre los estados 2 y 3, aumentando su
temperatura y presion. Para los sistemas PTES es muy importante este diferencial de
temperatura generado en el compresor, por lo que no se requiere intercooling interno
como ocurre en la mayoria de equipos de este tipo que hay en la industria de refrigeracion,
en donde se busca lo contrario, que el calentamiento del fluido sea el minimo posible. Por
tanto, el desempeno del compresor queda especificado con la presion y temperatura
maxima alcanzada y la eficiencia isentropica. Entre los estados 3 y 4 el calor es entregado
al sistema de almacenamiento térmico (TES). Luego el fluido de trabajo pasa por un
regenerador y entre los estados 5y 6 es expandido en la turbina para recuperar trabajo.
Entre los estados 6 y 1 el fluido de trabajo aumenta su temperatura, recibiendo calor del
ambiente, y el ciclo es cerrado cuando el fluido pasa por el regenerador hasta llegar hasta
el estado 2. La tasa de recuperacion de calor en el regenerador expresada en la eq. 3. 36 se
defini6 como en Vinnemeier et al. (2016) de acuerdo a la temperatura del estado 4
respecto de la maxima en el estado 3 y la temperatura ambiente T,.

T4_ - TOO

- = eq. 3. 36
Yup T, — T,

En la Tabla 3 - 8 se resumen los parametros de operacion usados para la validacion del
modelo de la bomba de calor. En este modelo de bomba de calor como se ha hablado
anteriormente se extrae calor del aire ambiente, el cual esta a una temperatura de 15 °Cy
presion de 1 atm. La temperatura maxima T; y tasa de recuperacidon yyp fueron
parametrizados en [23] para el estudio de diferentes rangos de temperatura del calor
proveido por la bomba de calor en diversas aplicaciones de generaciéon de potencia. Sin
embargo, para la validaciéon también se usé el resultado de [65] con un caso especifico de
centrales a base de carb6n. La minima diferencia de temperaturas en el regenerador, e
intercambiador de calor con el ambiente, es ilustrada en Figura 3 - 15. Las presiones de
operacion son sujetas a optimizacion para lograr la maxima eficiencia exergética posible.
Para la eficiencia isentropica del compresor, debido a que genera la mayor cantidad de
irreversibilidades se escogié un valor conservador del 80%.

Tabla 3 - 8: Parametros para validaciéon de bomba de calor

Parametro Unidad Valor
Temperatura ambiente (T, ) °C 15
Temperatura méaxima (T3) °C Variable
Tasa de recuperacion (¥ yp) - Variable
Minimo TTD °C 5
Diferencia de temperatura en oc 5
evaporador (ATpyq)
Presi6on maxima MPa Optimizacién
Presion minima MPa Optimizaciéon
Eficiencia isentropica del compresor % 80
Eficiencia isentrépica de la turbina % 90
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Para la realizacion de la optimizacion ademas, se necesit6 establecer los valores limites de
la presion méxima y minima. En la Figura 3 - 15 (ciclo supercritico) y Figura 3 - 16 (ciclo
transcritico) se muestran los diagramas T-s de los ciclos para la bomba de calor y se ilustra
graficamente las restricciones para optimizacion.

F 3 3
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Figura 3 - 15: Diagrama T-s supercritico de ciclo de bomba de calor (Adaptado de [23])

T lim+ _
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lim—
PHP,min P Pup,min = 1bar

Figura 3 - 16: Diagrama T-s transcritico de ciclo de bomba de calor y restricciones para optimizacion
(Extraido de [23])

El limite superior para la presion maxima establecido en 20 MPa que obedece segun
Vinnemeier et al. (2016) a consideraciones econdémicas en el disefio de los compresores
necesarios para este tipo de ciclos. Para la presion minima de operacién se estableci6 un
limite inferior de 0.1 MPa para evitar problemas de vacio en la entrada de aire en los sellos
del compresor. En el caso de los ciclos transcriticos con CO2, es necesario establecer un
limite superior como se muestra en la Figura 3 - 16. Este limite fue definido con el
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diferencial de temperatura AT,,, en el evaporador respecto de la temperatura ambiente,
para que el dispositivo fuera compacto. Sin embargo, esta diferencia de temperatura
deberia ser lo minima posible para disminuir la generacién de entropia. El limite superior
para la presion minima es por tanto la presion de saturacion del CO2 a 0 °C que es 3.485
MPa. En la temperatura del estado 6 se establece una condicion adicional y se impone un
limite inferior de 20 °C por encima del punto triple en el caso del CO2 y del punto critico
en el caso del aire y Argon. La eficiencia exergética para este ciclo fue calculada con la eq.
3. 37, similarmente a lo expresado en la eq. 3. 7. Esta eficiencia es denominada como COEP
(Coefficient Of Exergetic Performance) por Vinnemeier et al. (2016) en analogia al COP
de las bombas de calor, el cual fue calculado con la eq. 3. 38.

Xrec Xq,0ut €X3 — €Xy
¢poy = COEP = = = eq.3.37
Xexp Whet Weompressor — Wturbine
h; —h
COP = Qout — 3 4 eq. 3. 38
Whet Whet

El sistema de ecuaciones es resuelto al optimizar las presionas para maximizar la
eficiencia exergética del ciclo. Lo anterior fue realizado para un rango de temperaturas
méaximas de 50-650 °C y tasas de recuperacion de 0-0.95 y se obtuvieron los graficos de
Figura 3 - 17y Figura 3 - 18, que concuerdan con los resultados obtenidos en [23] La linea
azul que limita los graficos del COEP es resultado de la restriccion en la temperatura
minima de los ciclos impuesta en el estado 6.
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Figura 3 - 17: Parametrizacion de COEP para validacién de bomba de calor con CO2
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Figura 3 - 18: Parametrizacion de COEP para validaciéon de bomba de calor con Aire

Para la validacion del modelo son realizadas ademas otras comparaciones. La primera es
mostrada en la Tabla 3 - 9. En esta se muestra la variacion de COEP que se produce al
variar las eficiencias isentrépicas de las turbomaquinas (como fue realizado por
Vinnemeier et al. (2016) en la Figura 3 - 19) en un punto especifico del grafico paramétrico
del COEP, en este caso temperatura maxima de 300 °C y tasa de recuperacion de 0.4.
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Figura 3 - 19: Variacién del COEP con respecto a las eficiencias isentropicas de las turbomaquinas
(Extraido de [23])
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Tabla 3 - 9: Comparacion de la variacion del COEP con la eficiencia isentropica en Tp,q, = 300 °C Yy yyup = 0.4

n is.— n is- COEP Delta Delta Error
turbina  compresor Ref Modelo [%]

0.9 0.8 0.7143

0.9 0.9 0.7645 0.05 0.0502  -0.400

0.85 0.85 0.7287 0.0145 0.0144 0.690

Como esta comparacion esta limitada por la resolucion del grafico en la Figura 3 - 19, una
tercera validacion es realizada con los resultados [65] en los que se estudia la RTE de
integracion de la bomba de calor a un ciclo Rankine de descarga. La temperatura maxima
de esta bomba es 575 °C y la temperatura en el estado 4 es 300 °C resultando en un yyp
de 0.5089. Los parametros asumidos en la referencia para el calculo de la RTE segun la
eq. 3. 2 son descritos en la Tabla 3 - 10, exceptuando el COEP, el cual es calculado
mediante la optimizacion del modelo de la bomba de calor en EES. La comparacién es
mostrada en la Tabla 3 - 11. Como se observa en las tablas anteriores los errores relativos
no superan el 2% por lo que se da por validado el modelo de carga.

Tabla 3 - 10: Eficiencia exergética de subprocesos para calculo de RTE y validacion del modelo de bomba de calor

Motor COEP HP-storage Storage Storage-WSC wSC Generator
0.99 0.7807 0.99 0.99 0.99 0.85 0.99

Tabla 3 - 11: Comparaciéon de RTE para validacion del modelo de bomba de calor en Tyq,, = 575 °C y ygp = 0.5089

Parametro Unidad Ref. Modelo E[r%(])r
Presi6én maxima MPa 20 20 0.00
Presion minima MPa 59220 2951 -0.992
Relacion de -
presiones 6.85 6.778 1.051
RTE - 0.63 0.631 -0.170

Destruccion de exergia en el ciclo de carga

Los estudios del analisis exergético en los sistemas PTES no son tan extendidos como los
realizados para los ciclos de descarga con vapor y CO2 supercritico, en este trabajo por
tanto, se realiz6 un estudio detallado de la destrucciéon de exergia total en la bomba de
calor, la destruida por componente y la eficiencia exergética de cada uno de estos. Las
ecuaciones para este calculo son mostradas a continuacién y estdn basadas en eq. 3. 3, eq.
3. 4, eq. 3. 5 definidas anteriormente. La ecuacién eq. 3. 39 fue usada para el calculo de la
exergia destruida total en el ciclo de la bomba de calor. Otra forma de célculo es usando
eq. 3. 6 y sumar las exergias destruidas de cada componente.
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Xd total,p2H = Xexp — Xrec = Wnet — Xg,out

Compresor
ex; + Wcompressor = €X3 + xd,compressor
; _ Xpec | €X3—eXp
compressor — =
Xexp  Wcompressor
Turbina
eXs = Weyrpine T €Xe + Xa,turbine
f _ Xrec _ Wturbine
t ] - -
urbine Xexp exs — ex,
Regenerador
ex, +ex; = exs +ex; + Xd,regenerator
Xrec _ €Xp —€Xq
fregenerator = X = ex, — exs
exp
Evaporador
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€q.- 3- 39

eq. 3. 40

eq. 3. 41

eq. 3. 42

eq. 3. 43

eq. 3. 44

eq. 3. 45

La exergia destruida en el evaporador fue calculada indirectamente con la entropia
generada en el ingreso de calor proveniente del ambiente a temperatura constante. Una
consecuencia de que el volumen de control no tome en cuente al fluido caliente (aire en
este caso), es decir, que no se consideren los cambios de temperatura de este fluido y que
se asuma a temperatura constante, es que no se pueda calcular una eficiencia exergética
para este dispositivo. De esta forma, el fluido frio de la bomba de calor al pasar por el
evaporador destruye exergia unicamente. Si por el contrario se modelan condiciones
reales y la temperatura varia en el lado caliente, la exergia destruida es modelada como en
el regenerador y en ese caso se modifica la eq. 3. 39para incluir la exergia aportada por el
ambiente (Como se indica en la eq. 3. 3).



Se T Sgen,evaporator = S1 — T_ i qr=hi—hg ; Tp=Temp[K] ©a3 46
L

Xd,evaporator — TLSgen,evaporator €q.3-47

La exergia destruida y eficiencia exergética del condensador es evaluada en una seccion
posterior ya que es fundamental para la integracion del ciclo de carga con el sistema de
almacenamiento térmico TES y asi formar el sistema PTES.

Bomba de calor con calentador eléctrico en serie

De acuerdo a [23] y [66] los compresores con CO2 supercritico disponibles en la
actualidad tienen una temperatura maxima en el rango de 450-480 °C, principalmente
porque en la industria no se ha necesitado hasta ahora un diferencial de temperatura alto
en los compresores, y se usa al contrario intercooling para mantener este incremento lo
mas bajo posible. Ademas de los sistemas PTES, otra tecnologia de almacenamiento de
electricidad con méas desarrollo como CAES (Compressed Air Electricity Storage) esta
promoviendo el disefio de compresores con temperaturas maximas mas altas. Por su parte
los compresores de aire pueden alcanzar temperaturas de hasta 600 °C. Esto fue tenido
en cuenta en el presente trabajo, y por lo tanto se realizé un modelo adicional para la
bomba de calor con CO2 en el que se tiene en cuenta el limite de temperatura maxima y
se agrega un calentador eléctrico en serie, para llevar la temperatura del fluido del TES
hasta las especificaciones de los ciclos de descarga descritos en secciones anteriores. En la
Figura 3 - 20 se muestra un esquema de este modelo.

To TES
Electrical
heater From TES
4 5
Compressor

Motor
A 4

2 /\/\)15

Regenerator

Figura 3 - 20: Adicion de calentador eléctrico en serie a bomba de calor
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En este modelo el fluido del TES ingresa al condensador de la bomba de calor con una
temperatura de entrada baja (Trgsn)) y sale de este con una temperatura intermedia
(TrEs,int))- Luego pasa por el calentador eléctrico que le aporta calor para que alcance la
temperatura de salida alta (Trgg ). El COEP y COP de la bomba de calor son calculados
similarmente con las ecuaciones eq. 3. 37 y eq. 3. 38. Pero con la adicién del calentador
eléctrico es posible calcular una eficiencia exergética y COP individuales para este, pero
también en conjunto para los dos sistemas. El COP del calentador eléctrico siempre esta
en un valor de uno ya que todo el trabajé eléctrico se convierte en calor y por tanto en
aumento de temperatura. A continuacion, se muestran los calculos de eficiencia exergética
y energética adicionales:

_ Xrec _ €XTES,out — €XTES,int 3
SeEn = = s eq.3.4
xexp TES,out TES,int

COEP _ Xrec _ €XTES,out ~ €XTES,in
P2H+EH — - eq. 3. 49
Xexp  WeH T fp2uWnet,p2n

Xrec _ hTES,out — hTES,in eq. 3. 50

COPPZH = =
+EH
Xexp  Wen + fp2uWnet,p2n

El factor fp,y se refiere a la fraccion maésica del fluido de la bomba de calor respecto a al
flujo de mésico del fluido de almacenamiento térmico. Esto fue calculado con un balance
de energia que es analizado en la seccion de intercambio de calor del ciclo de carga P2H y
el TES. El trabajo wy,.¢ poy, €s el neto especifico por unidad de masa de la bomba de calor.
La suma de este con el wgy del calentador eléctrico resulta en el trabajo total de entrada
al sistema PTES conjunto. La exergia destruida y eficiencia exergética de los dispositivos
de la bomba de calor se calcula igual al modelo anterior, pero el analisis del calentador
eléctrico y el condensador es llevado a cabo también en la secciéon de intercambio de calor
con el TES.

3.1.3 Almacenamiento térmico

El sistema de almacenamiento térmico seleccionado para el modelo de integracién PTES
es el basado en almacenamiento de calor sensible con sales fundidas en dos tanques como
el mostrado en la Figura 3 - 21. La seleccion fue realizada en base a que este tipo de sistema
ya ha sido estudiado e implementado en varios proyectos, el rango de temperaturas de las
sales fundidas se ajusta a los requerimientos de la mayoria de ciclos de descarga y que la
tecnologia de intercambiadores de calor y evaporadores de sales-vapor de agua son del
estado del arte. Similarmente, se espera que los dispositivos para los ciclos de descarga
Brayton alcancen un alto nivel de desarrollo a medida que estos sistemas pasen de la etapa

52



de estudio a la comercial. La sal fundida mas usada es la conocida como sal solar que es
una mezcla binaria de nitratos de potasio y sodio (60%NaNO3 + 40%KNO3) sin embargo
en el presente trabajo se estudiaron cuatro diferentes alternativas.

Figura 3 - 21: Sistema de almacenamiento de 10 horas con sales fundidas para planta solar de 100 MW en Crescent
Dunes, CA, USA [90]

Debido a que la sal solar tiene un rango limitado de temperaturas, las nuevas sales
estudiadas tienen una temperatura de estabilidad térmica mayor o en su defecto una
temperatura de fusion menor, asi como distintos calores especificos, caracteristica
determinante en la transferencia de calor y tamafio de los sistemas. El anélisis se
complementa con los datos de densidad y costo para evaluar el desempeno global del TES.
Dos sales son mezclas ternarias con Litio, una a base de nitratos (53% KNO3 + 29% LiNO3
+ 18% NaNO3) y otra a base de carbonatos (33,4%Na2C0O3 + 34,5%K2C03 +
32,1%Li2C0O3) Y las otras dos son cloradas, una con mezcla binaria (37,5%MgCl2 +
62,5%KCl) y otra ternaria (8,1%NaCl + 31,3%KCl + 60,6%ZnCl2) En la Tabla 3 - 12 se
resumen las caracteristicas termo-fisicas de estas sales y en la Tabla 3 - 13 los precios
estimados en USD, datos extraidos de diversas fuentes ([84], [91]-[94])

Tabla 3 - 12: Propiedades de las sales fundidas estudiadas

Sal Tf T max T. O?m. T. (;;z)ax. Cp 0
[°C] [°C] [DC'] [oc'] [kJ/kg-K]  [kg/m3]

1. 60%NaNO3 + 40%KNO3 238 585 270 565 1.55 1710
4. 53% KNO3 + 18% NaNO3+29% LiNO3 120 580 150 560 1.64 1780
5. 33,4%Na2C03 + 34,5%K2C03 +

32.1%Li2C0O3 398 800 430 780 1.79 2010
6. 37,5%MgCl2 + 62,5%KCl 426 800 456 780 1.03 1940
7. 8,1%NaCl + 31,3%KCI + 60,6%ZnCl2 200 800 230 780 0.92 2080
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Tabla 3 - 13: Costos de sales fundidas

Sal Costo ¢ /ig\?{ith]

[$/MT] AT=200 K
60%NaNO3 + 40%KNO3 800 10
53% KNO3 + 18% NaNO3+29% LiNO3 1790 20
33,4%Na2C03 + 34,5%K2C03 + 32,1%Li2C0O3 2500 28
37,5%MgCl2 + 62,5%KCl 350 6
8,1%NaCl + 31,3%KCl + 60,6%ZnCl2 800 18

Las temperaturas maximas y minimas de operacion son establecidas con los margenes
comunes de seguridad de la sal solar respecto a la temperatura de fusion y a la temperatura

de estabilidad térmica.

Eficiencia exergética del sistema de almacenamiento

La eficiencia exergética de los sistemas de almacenamiento de calor sensible en general se
analiza con modelos dindmicos y transientes en los que se estudia las pérdidas de calor de
los tanques con la consecuente caida de temperaturas y en casos més reales, la mezcla
entre el flujo de sales entrante y las contenidas en los tanques y la estratificacion de la
temperatura. La eficiencia exergética esta determinada entonces, segin Odenthal et al.
(2017) [95] por la exergia que es realmente extraida en la descarga en relacion a la que es

proporcionada en el ciclo de carga, como se observa en la Figura 3 - 22.
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Figura 3 - 22: Esquema de flujo de exergia en el sistema de almacenamiento (Extraido de [95])

La eficiencia exergética de Odenthal et al. se reescribio con las ecuaciones eq. 3. 51 - eq. 3.
53 para incluir los conceptos de exergia recuperada y gastada usados hasta ahora. En estas
Tyr ¥y Ter son las temperaturas de los tanques caliente y frio respectivamente. Los
subindices charge y discharge indican el periodo del ciclo de carga y descarga.

gstorage -
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tcharge

Xexp = J mcharge [h(THT,charge) - h(TCT,charge) eq. 3. 52
0

- Tamb (S(THT,charge) - S(TCT,charge))] dt

tdischarge

Xrec = f mdischarhe [h(THT,discharge) - h(TCT,discharge) eq. 3.53
0
— Lamb (5 (THT,discharge) - S(TCT,discharge))] dt

En el presente trabajo se aplico hasta ahora un modelo de estado estacionario para los
ciclos de carga y descarga, en el que se mantuvieron constantes las temperaturas de
operacion y por tanto se fijan las temperaturas del sistema de almacenamiento
Tyr,gischarge Y Tcr,discharge- SN embargo, se implementé un modelo transiente sencillo
para los periodos de standby (Entre el final de la carga y el inicio de la descarga, y luego
entre el final de la descarga y el inicio de la carga del dia siguiente) en el que hay una caida
de temperatura, primero del tanque lleno con sales fundidas a maxima temperatura
Tyr,charge al final de la carga hasta Tyr giscnarge; ¥ luego del tanque a capacidad méxima
con sales frias a T¢r gischarge hasta Ter cparge- La caida de temperatura en ambos casos fue
modelada a partir de los resultados del trabajo de Zaversky et al. (2013) [96] en el que se
realiza una simulacion que tiene en cuenta las condiciones del gas dentro de los tanques,
la variacion de la temperatura ambiente, radiacion solar y los modos de transferencia de
calor. Para tanques de sales fundidas con temperatura de operacion entre 565y 290 °C las
pérdidas de calor promedio son de 490 kW para el tanque caliente y 240 kW para el tanque
frio, ambos a maxima capacidad. Este estudio fue realizado para tanques de 38.5 m de
didmetro y 14 m de altura con un nivel maximo de sales de 13 m, y con un asilamiento
especifico para un total de 25 mil toneladas de sales fundidas aproximadamente.

Si bien las pérdidas de calor de los tanques varian con el nivel de sales fundidas como fue
presentado en el trabajo de Rovira et al. (2014) [97], en el presente estudio para una
primera aproximacion sélo se toma en cuenta la caida de temperatura de los tanques en
los periodos de standby definidos anteriormente. La duraciéon de estos periodos se
establecid de la siguiente forma: 7 horas para cada ciclo de carga y descarga, 2 horas de
standby (ts¢qnapy) €ntre estos y un periodo de enfriamiento de 8 horas entre el final de la
descarga y la proxima carga (t.,,100wn)- Adicionalmente se establece una potencia nominal
en la descarga de 150 MW. De esta manera, con las ecuaciones eq. 3. 54 - eq. 3. 57 se realiz6
el calculo de las temperaturas y flujos mésicos necesarios para la eficiencia exergética de
la ecuacion eq. 3. 58.

MsaltCpsalt(THT,discharge - TCT,discharge) = MWthsalt,dtdischarge €q-3-54
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Msalthsalt(THT,charge - THT,discharge) = Qloss,fullHTtstandby

Qloss,fullHT =490 kW

€q.3-55

MsaltCpsalt(TCT,discharge - TCT,charge) = QlOSS.fullCthooldown
Qloss,fullCT = 240 kW

eq. 3. 56

Msaltcpsalt (THT,charge - TCT,charge)
tcharge eq.3.57

MWthsalt,c = mcharge [h(THT,charge) - h(TCT,charge)]

MWthsalt,c =

Enlaecuacion eq. 3. 54, MWthg,, 4 €s la potencia térmica requerida en la entrada del ciclo
de descarga (De este ciclo y con un balance de energia con las sales fundidas se obtiene el
flujo méasico de sales 1 ;scnarne COMO se vera en la seccion de intercambio de calor) y con
ella se calcul6 la masa total de sales necesaria M,;;. Luego con las ecuaciones eq. 3. 55y
eq. 3. 56 se calcularon las temperaturas de las sales en los tanques para el ciclo de carga
(Estas se mantienen constantes durante todo el periodo de carga) En la eq. 3. 57 se obtiene
el flujo masico de sales en la carga. Finalmente, también se calculo la eficiencia energética
del almacenamiento similarmente a eq. 3. 51, usando flujos de energia.

Para las condiciones de temperatura evaluadas, tiempos de operacién y potencia, la masa
total de sales es aproximadamente la misma que en el estudio de referencia y se obtuvo
una eficiencia exergética de alrededor del 99.8%, similar a la impuesta por Vinnemeier et
al. (2016) pero mas alta que en el caso de los resultados de Odenthal et al. en el que se
realiz6 un modelo transiente donde se estudio el perfil de temperatura generado a lo largo
de la altura de los tanques y se obtuvo una eficiencia del 98.6%, con la diferencia de que
se impusieron caidas de temperatura en los tanques de 10 °C. Un resultado similar del
orden del 98 % fue obtenido por Hameer y Niekerk (2015) [98] en tanques con
temperatura maxima de 386 °C para aplicaciones de concentradores cilindro-parabdlicos,
que puede ser entendido en vista de que el potencial exergético es menor por la reducciéon
de la temperatura maxima.

La caida de temperatura obtenida en el presente modelo fue de alrededor de 1 °C por dia
para ambos tanques a capacidad maxima, lo cual concuerda con los resultados de Zaversky
et al. y Rovira et al. Este tltimo trabajo realizado en tanques con temperatura maxima en
el rango de 390 °C, por lo cual se espera que la eficiencia exergética no varie demasiado
para aplicaciones en el rango de los 538 y 600 °C. A partir de las pérdidas de calor
reportadas por Zaversky et al. para tanques llenos a temperaturas de 290, 386 y 565 °C se
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puede obtener una relacion casi lineal, que evaluada en 600 °C resulta en una pérdida de
calor de 525 kW y se pasa de una caida de temperatura de 1.2 °C a 1.4 °C, lo que resulta en
eficiencias exergéticas muy similares si se tiene en cuenta los periodos de standby con los
que se trabaja (2 y 8 horas). Sin embargo, teniendo en cuenta que los resultados de
Zaversky et al. fueron obtenidos para una masa especifica de sales y que en el presente
trabajo se mantuvo constante la potencia y el tiempo de descarga y por tanto la masa de
sales variaria al cambiar las temperaturas de operaciones, la pérdida de calor en los
tanques se asume constante como una aproximacion para la evaluacion de la eficiencia
exergética del almacenamiento en los modelos con diferentes temperaturas en los
tanques. Dicha aproximacion no influye demasiado en el resultado final de la RTE de los
modelos, en vista de que la eficiencia exergética del almacenamiento para las condiciones
estudiadas es tan alta, que podria ser omitida y trabajar con temperaturas constantes para
los tanques entre la carga y descarga.

3.1.4 Intercambio de calor TES-H2P

El intercambio de calor entre el sistema de almacenamiento térmico y el ciclo descarga fue
modelado mediante intercambiadores a contraflujo y consideraciones para la temperatura
de entrada y salida de las sales fundidas, que varian de acuerdo a la integracion con cada
ciclo de descarga estudiado. A continuacion, se presenta el modelo detallado para cada
uno de estos.

TES-WSC Rankine subcritico

El esquema del sistema de descarga basado en el ciclo Rankine de vapor subcritico fue
presentado en la Figura 3 - 4. Este sistema fue originalmente extraido de una planta de
generacion eléctrica en la que el generador de vapor funcionaba con los gases de la
combustion de carbén. Como se observa en esta figura, el esquema fue modificado para
modelar la entrada de calor al sistema mediante cuatro intercambiadores de calor a
contraflujo, tres de ellos participan en la generacién de vapor y son el precalentador,
evaporador y sobrecalentador; y el otro esta en la etapa de recalentamiento. Debido a que
los ciclos Rankine de las centrales de carbén comparten pardmetros de operacion
similares a aquellos ciclos de descarga de los sistemas CSP, la integracion del sistema de
almacenamiento térmico TES, en este caso sales fundidas, es realizada de la forma
presentada en Gémez et al. (2018) [99] como se muestra en la Figura 3 - 23.

De esta manera, la temperatura de las sales fundidas a la salida del recalentador es igual
a la de la salida del sobrecalentador (Tsqi¢ 2 = Tsait3 = Tsaiea), 10 cual ayuda a aumentar la
eficiencia exergética debido a que la diferencia de temperatura a la cual se lleva a cabo la
transferencia de calor disminuye. Este comportamiento se observa en la Figura 3 - 24. El
flujo masico de las sales se divide entre el sobrecalentador y recalentador, lo cual permite
que el perfil de temperatura entre el estado 1y 2 de las sales sea mas ajustado al perfil del
vapor entre los estados 2 y 3. Para determinar la eficiencia exergética del intercambio de
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calor es necesario asignar la temperatura maxima de las sales en T, 1 ¥ €l Pinch Point
que se genera en el estado 1 cuando hay liquido saturado a la entrada del evaporador.

-~
5
SH ] %D RH
Tsalt 3 2
4

Figura 3 - 23: Integracion TES y ciclo Rankine subcritico
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Figura 3 - 24: Perfil de temperatura de integracion de TES y ciclo Rankine subcritico (Adaptado de [99])

Para la temperatura maxima de las sales se establece un delta de temperatura de 15 K por

encima de la temperatura maxima de salida del vapor en el estado 3 [99]. El anélisis de

optimizacién economico llevado a cabo por Gonzalez et al. (2017) [100] muestra que para

los sistemas CSP un Pinch Point de 2.6 °C minimiza el costo anualizado del proceso, sin

embargo esta consideracion es el resultado de tener en cuenta el costo de bombeo en el
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recibidor de la torre central. Por lo que el Pinch Point para el presente trabajo se estableci6
conservativamente en 5 °C, que esta en el rango sugerido por la NREL segtin Gonzalez et
al. (2017). Conociendo los estados de vapor, las fracciones masicas del ciclo Rankine y
como sal fundida la mezcla 60%NaNO3 + 40%KNO3 las ecuaciones mostradas a
continuacién se usaron para calcular la eficiencia exergética por unidad de masa de vapor
producido en el estado 3.

fsalt,6(hsalt,5 - hsalt,G) = hy — hys eq. 3. 58
fsait,s (hsalt,4 - hsalt,S) =hy—hy 5 feaits = fsaire eq. 3-59
fsalt,Z (hsalt,l - hsalt,z _) = h; — h, eq. 3. 60
fsait3 (hsalt,l — hsaie3 _) = fs(hs — hy) eq. 3. 61
fTES—WSC
(ex; —exy3) + (ex; —exy) + (ex3 — exy) + fs(exs — exy) eq. 3. 62

- fs2(exsy —exgy) + foz(exsy — exs3) + fes[(exsa — exss) + (exgs5 — exg)]

fsalt,l = fsalt,z + fsalt,3 eq. 3. 63

Las ecuaciones eq. 3. 58 - eq. 3. 61 son los balances de energia en el precalentador,
evaporador, sobrecalentador y recalentador respectivamente. De estas se obtuvieron las
fracciones masicas y temperaturas faltantes de las sales fundidas; una vez resuelto el
sistema de ecuaciones, se calcul6 la eficiencia con la ecuacion eq. 3. 62. Manteniendo los
parametros de operacion del ciclo Rankine como en la Tabla 3 - 1 y las consideraciones
para los estados de las sales fundidas mencionados anteriormente, se obtuvo una
eficiencia exergética de 94.37%, la cual esta dentro de lo reportado por [23] y [101] La
eficiencia de integracion de Gomez et al. (2018) es de 92.42%, debido a las condiciones
del vapor (550 °C y 12.8 MPa) que generan mayores diferencias con el perfil de
temperatura de las sales fundidas.

TES-WSC Rankine supercritico

El esquema del ciclo Rankine supercritico de la Figura 3 - 6 muestra que la adiciéon de
calor se realiza a través del generador de vapor, que a diferencia del ciclo Rankine
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subcritico, consta de un solo recipiente a presion en el que estdn incluidos el
precalentador, evaporador y sobrecalentador, como se presenta en la Figura 3 - 25.

Steam Outiet

HP Steam 1o Turbine

HP Steam from Separator
HP Steam to Separator

Figura 3 - 25: Generador de vapor BENSON® desarrollado por SIEMENS (Adaptado de [80])

El modelo sin embargo fue realizado con dos intercambiadores para analizar el pinch
point que se genera entre el perfil de temperatura de las sales fundidas y el vapor
supercritico cuando este se acerca al punto critico del agua (374 °C y 22.1 MPa) El
recalentador por su parte consiste en otro intercambiador conectado en paralelo a la
entrada y salida del evaporador principal, ya que las temperaturas de los estados 5y 26
del vapor en la Figura 3 - 6 son muy similares. El esquema de integraciéon del TES y el ciclo
H2P se muestra en la Figura 3 - 26.

Tsan 1 Tsan 5 6
To 2
SH RH
T 3
5
) Tsan 4"‘ T 6
Tear 7

26

Figura 3 - 26: Integracion TES y ciclo Rankine supercritico
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Una vez mas la temperatura de las sales fundidas en Ty, ; €s 15 grados Kelvin por encima
de la temperatura de salida del vapor en 3 (La temperatura de recalentamiento Ty es igual
a T3) La temperatura Ty, 3 esta restringida por el pinch point que hay entre las sales y una
temperatura intermedia T;,; del vapor estimada teniendo en cuenta el analisis pinch
propuesto por Sarkar (2018) [102] que se muestra en la Figura 3 - 27.

A
Profiles of heating fluid 4
A: Point 2 only AS
C: Point 3 only /
D: Points 3 and 4 7
E: Point 4 only / c

Temperature

W

Enthalpy rate

Figura 3 - 27: Andlisis de pinch point en intercambio de calor con ciclo fluido supercritico (Extraido de [102])

Este anélisis fue realizado para la adicion de calor en ciclos Rankine organicos (ORC) sin
embargo, el procedimiento es similar para el ciclo supercritico con vapor de agua. Por la
condicion de entrada de las sales fundidas establecida en T4 1, asumiendo un minimo
pinch point de 5 K, y teniendo en cuenta que el flujo de sales fundidas esta por ser
determinado junto con la temperatura de salida, el caso C en la Figura 3 - 27 se ajusta al
modelo planteado y por tanto el punto 3 fue analizado. Para esto se realiz6 un
procedimiento iterativo una vez resuelto el ciclo Rankine supercritico (EI primer set de
condiciones operativas de la Tabla 3 - 5) y con ayuda de la Figura 3 - 28, la T;,,; del vapor
donde ocurre el pinch point fue estimada en 355 °C. De esta forma la temperatura T4, 3
es 360 °C y de forma similar con las ecuaciones usadas para el ciclo subcritico se calculd
Tsair4 ¥ la fraccion mésica de sales por unidad de masa de vapor.
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Figura 3 - 28: Localizacién de Pinch Point para adicion de calor en ciclo Rankine supercritico

A continuacion, se discretizé una seccion del intercambio de calor con el modelo e-NTU
descrito en las ecuaciones eq. 3. 27 - eq. 3. 35 estimando, de acuerdo a la Figura 3 - 29,
una correcta discretizacion con 15 sub intercambiadores.
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Figura 3 - 29: UA total vs niimero de sub intercambiadores para seccién critica de intercambio de calor del ciclo
Rankine supercritico
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Una vez definido el nimero de sub intercambiadores se corrobor6 que se mantuviera la
condicion de pinch point de 5 K en el punto impuesto. Como se muestra en la Figura 3 -
30, en la parte izquierda la minima diferencia de temperatura entre la sal y el vapor no
supera el pinch point. Finalmente el perfil de temperatura de los fluidos en el
intercambiador de calor se muestra en la Figura 3 - 31, el cual concuerda con lo presentado
en [79] y [81].
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Figura 3 - 30: Revisién del pinch point para adicion de calor en ciclo Rankine supercritico
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Figura 3 - 31: Perfil de temperaturas de las sales fundidas (rojo) y vapor (azul) en la adicién de calor al evaporador
del ciclo Rankine supercritico
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En la etapa de recalentamiento la temperatura T, 5 es la misma que T4y, Sin embargo,
la temperatura de salida T, en ese intercambiador no puede ser igual a Tgg;. 4, ya que
la temperatura del vapor en 5 es mayor que esta. Para resolver este problema se us6 otra
aproximacion para el calculo de T, basada en el principio de equiparticion de la
produccion de entropia ([103], [104]) con el cual se busca minimizar la irreversibilidad en
el intercambio de calor y por tanto maximizar la eficiencia exergética. La aproximacion
usada fue la presentada por Garg et al. (2013) [82] y se desarrolla a continuacion.

Para el caso del recalentador (RH) mostrado en la Figura 3 - 26, primero se asumio que la
generacion de entropia en ambos extremos del intercambiador es la misma y permanece
constante en estado estacionario, con lo que se plantea la ecuacién eq. 3. 64. Esta
generacion de entropia se puede expresar en término de diferenciales de calor en los
extremos del intercambiador de acuerdo a las ecuaciones eq. 3. 65y eq. 3. 66. Luego estas
ecuaciones se reemplazan en eq. 3. 64 y se resuelve para Ty, ¢ mediante la ecuacion eq. 3.
67.

(ngen)Tsalt,s_Ts - (dsgen)Tsalt,6_Ts s o
d d T. —-T

(ngen) _ _Q _ Q _ ( salt,5 6) dQ eq. 3. 65
Tsalt,S_TG T6 Tsalt,S Tsalt,5T6
d d T —T

(ngen) = _Q - i = < Salto 5) dq eq- 3. 66
Tsaite—Ts T5 Tsalt,6 Tsalt,6T5

T _ Tsalt,5T5T6
e =
e T T iesTe — Ts (Tsaies — To)

eq. 3. 67

Una vez calculada T4y, 6, 1a temperatura de salida de las sales T, ; se estima con la mezcla
de los flujos que vienen del evaporador y recalentador mediante las siguientes ecuaciones:

fsalt,4hsalt,4 + fsalt,Ghsalt,G = fsalt,7hsalt,7

fsalt,l(hsalt,l - hsalt,7) = fsalt,Z (hsalt,z - hsalt,4) + fsalt,s(hsalt,s - hsalt,G) eq. 3. 68

fsalt,4 + fsalt,6 = fsalt,7 = fsalt,l

La eficiencia exergética se expresa con eq. 3. 69. Con las condiciones planteadas para este
ciclo supercritico se obtuvo una eficiencia de 96.31 % la cual es mayor que la del ciclo
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subcritico4. El resultado concuerda con el perfil de las temperaturas mostrado en la Figura
3 - 31 en el cual, la transferencia de calor se lleva a cabo en diferencias de temperatura
menores que en el caso del ciclo subcritico.

ex; — exye + fs(exg — exs)

) _ eq. 3. 69
fTES sSWSC fsalt’l(exsalt,l - exsalt,7)
TES-sCO2 Brayton
3
Tsaltl
-
RH
Tsalt2
Tsalt'q 10 2

Figura 3 - 32: Integracion TES y ciclo Brayton con recalentamiento y CO2 supercritico

La integracion del sistema de almacenamiento de calor sensible en los ciclos Brayton con
CO2 supercritico de la Figura 3 - 7y Figura 3 - 8 se realiza mediante un intercambiador
principal y otro secundario para la etapa de recalentamiento como se observa en la Figura
3 - 32. Las temperaturas del CO2 en los estados 1, 2, 3 y 10 son determinados a partir de
las condiciones de operacién del ciclo Brayton. La temperatura de entrada de las sales
fundidas T4, 4 Se estima con 15 grados por arriba de la temperatura méxima del CO2 (T;
y T3) Queda por determinar las temperaturas de salida de la sal fundida en los
intercambiadores y las fracciones masicas. Para el calculo de Tsqy¢ ¥ Tsqie3 S€ usaron las
relaciones para la equiparticion de entropias desarrolladas en eq. 3. 64 - eq. 3. 67. Una vez
definidas todas las temperaturas se aplican las ecuaciones de balance de energia para
hallar las fracciones masicas y la temperatura Ty, 4 que resulta de la mezcla de los flujos
de ambos intercambiadores. Finalmente, La eficiencia exergética se calcula similarmente
a eq. 3. 62y eq. 3. 69. Para un ciclo Brayton con intercooling en el compresor principal,
temperatura maxima de 550 °C, presion maxima de 25 MPa y temperatura de entrada en
los compresores principales de 32 °C se obtuvo una eficiencia exergética para la
integracion de las sales fundidas del 98.33%. Este resultado es consistente con la eficiencia

4 Aunque tiene diferentes pardmetros de operacion, el valor obtenido esta cerca del limite superior para este
tipo de integraciones en ciclos subcriticos segin Vinnemeier et al. (2016)
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en el intercambio de calor de dos fluidos que transcurren un cambio sensible sin presentar
cambio de fase en alguno de ellos. La eficiencia asumida en Vinnemeier et al. (2016) para
este tipo de integracion es de 99%, la obtenida sin embargo es un poco menor debido al
punto de mezclado de los flujos de sales fundidas, el cual genera irreversibilidades (la
eficiencia exergética individual de cada intercambiador es de 99%)

3.1.5 Intercambio de calor P2H-TES

Para la integracion del ciclo de carga de la Figura 3 - 14 y el sistema de almacenamiento
térmico, el calor proporcionado por la bomba de calor es transferido a las sales fundidas
a través de un solo intercambiador, representado en la Figura 3 - 33. En este caso las
temperaturas de entrada y salida de las sales son conocidas ya que fueron calculadas a
partir de los requerimientos de cada ciclo de carga. Para la temperatura de entrada T; del
fluido de la bomba de calor se impone una diferencia de 15 °C respecto de la Tsq¢ oyt
Queda por determinar la temperatura T,, la cual fue calculada con el principio de
equiparticacion de entropias desarrollado anteriormente.

Tsalt, out Tsalt, in
-

3 4

Figura 3 - 33: Integracion bomba de calor en TES

La eficiencia exergética es calculada directamente a través de eq. 3. 70 y eq. 3. 71. En estas
ecuaciones fypsp,iq €S la fraccion mésica del fluido de la bomba de calor respecto a al flujo
de las sales fundidas. Para este tipo de integracién y con la metodologia propuesta se
obtuvieron eficiencias de alrededor del 99%. Sin embargo, el grado de la libertad adicional
de T, que es resuelto con la minimizacion de la generacion de entropia, determina ademas
la tasa de recuperacion yp de la bomba de calor y por consiguiente el COEP. Esta relacion
entre la eficiencia exergética de integracion P2H-TES y la de bomba de calor, fue evaluada
con el producto COEP * yp_rgs variando yyp en el rango de 0.25-0.6 (recomendado por
Vinnemeier et al. (2016) En base a que el tamaiio del recuperador no sea excesivo y que
condiciona el tamafio de la bomba de calor por mayor flujo méasico) en la secciéon de
resultados.

fHPfluid(h3 - h4) = hsalt,out - hsalt,in €q.3.70

€ _ exsalt,out - exsalt,in eq.3. 71
P2H-TES — T
frpfuia(exs — exy)
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El procedimiento anterior fue aplicado de forma similar al ciclo de la bomba de calor con
el calentador eléctrico de la Figura 3 - 20. En este caso la temperatura T; es limitada a la
temperatura maxima alcanzable de la bomba (480 °C) La temperatura intermedia de las
sales fundidas entre la salida del intercambiador y la entrada al calentador eléctrico es 15
°C por debajo de T;. La temperatura de salida final de las sales es conocida de la
integracion con el ciclo de descarga. La temperatura T, es calculada con la minimizacion
de la generacion de entropia (o evaluada en el rango yp 0.4-0.6). De esta forma
ecuaciones similares a eq. 3. 70 y eq. 3. 71 son usadas para calcular la eficiencia exergética
de integracidn, la cual es del 98.8% en la mayoria de los casos debido a las condiciones de
temperatura. Sin embargo, para evaluar el desempeno conjunto de la bomba de calor y el
calentador eléctrico fue usado el coeficiente COE Pp, ., gy de eq. 3. 49.

3.2 Estudio paramétrico

A continuacion, se presentan las métricas evaluadas para el analisis del sistema PTES y el
estudio de sensibilidad con los pardmetros operacionales y rangos de evaluaciéon. La
principal métrica evaluada es la RTE definida en eq. 3. 2, que estima el desempeiio global
de este tipo de sistemas de almacenamiento con etapas de carga y descarga. El
procedimiento adoptado fue establecer los parametros operativos principales como
temperatura y presion méaxima de los ciclos de descarga, los cuales son optimizados y
proporcionan los requerimientos de temperatura y flujo del sistema de almacenamiento.
Con estos datos los ciclos de carga son dimensionados. Este procedimiento es llevado a
cabo mediante un modelo macro en EES que ejecuta y optimiza los archivos de descarga
y carga por separado, calculando las eficiencias exergéticas de acuerdo al flujo de
informacion definido, y permitiendo ademas probar los diferentes modelos y opciones de
sales fundidas descritas anteriormente, asi como la variaciéon de diferentes parametros
operacionales. Otras métricas evaluadas son descritas a continuacion:

e COEP, es la eficiencia exergética de los ciclos de carga, especificamente de la bomba de
calor. Con esta métrica se evaltia el desempeio individual del ciclo de carga en relacion
a la eficiencia global del sistema conjunto. En el ciclo de carga que tiene incluido el
calentador eléctrico se evalu6 el COEP conjunto de ambos componentes, con el cual se
incluye la eficiencia exergética del intercambio de calor con el TES.

e 7, eslarelacion de presiones en el ciclo de carga y que es una medida indirecta de los
requerimientos en tamafio y desempeno del compresor, dispositivo principal en este
tipo de sistemas.

e X;, es la exergia destruida evaluada especificamente para el sistema de
almacenamiento, que comprende los intercambiadores entre los ciclos de carga y
descarga y el sistema de almacenamiento, y la propia eficiencia de este. Para la
evaluacion de esta exergia destruida se establece la misma potencia nominal en MW
para todos los modelos. De igual forma se evalu6 la exergia destruida de cada
subproceso y su porcentaje de la exergia destruida total.
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e pp, esla densidad de potencia en kW/(m3/s), definida como la potencia de salida en el
ciclo de descarga por unidad de flujo volumétrico del fluido y es un indicativo del
tamafio del sistema para una potencia requerida. De acuerdo a White et al. (2013)[42]
el costo capital por unidad de potencia ($/kW) depende inversamente de la densidad
de potencia, por lo que esta es una métrica importante en estos sistemas. En el presente
trabajo se evaluo6 la potencia de salida del ciclo de descarga y el flujo volumétrico del
ciclo de carga, ya que el sistema PTES es el objetivo principal de investigacion. También
se puede calcular en cantidades especificas de acuerdo a McTigue et al. (2019) [68]
segln eq. 3. 72, en la que pg,;, €s la densidad del fluido minima en el ciclo de carga,
dada en la entrada del compresor y w,,.; es el trabajo neto especifico de salida en la
descarga.

Pp = PfminWnet €q. 3. 72

e pg, es la densidad de energia en kWh/m3, definida como la energia promedio
almacenada por unidad de volumen de los tanques de almacenamiento, e indica el
tamafio del sistema de almacenamiento. Segin [42] el costo capital por unidad de
energia almacenada ($/kWh) depende inversamente de la densidad de energia. Para la
estimacion de esta métrica se establecid una potencia nominal y un tiempo igual para
la carga y descarga de 7 horas.

e (,esel costodel almacenamiento de las sales fundidades en USD usando las relaciones
en $/MT o $/kWh de la Tabla 3 - 13. Esta métrica ayuda a evaluar el costo de cada
opcion de sales fundidas, respecto de la cantidad requerida para la integracién del
sistema PTES.

Antes de presentar los parametros operacionales y los rangos de variacion para el estudio
de sensibilidad, es necesario discutir la homogenizaciéon realizada de los parametros
comunes entre los diferentes ciclos de descarga y carga para el estudio inicial y
comparacion de las sales fundidas.

Temperatura ambiente

En el ciclo de carga la fuente de energia del evaporador es el aire ambiente. Para la zona
del norte de Chile donde estan la mayoria de campos fotovoltaicos, la temperatura
ambiente tiene una variacion maxima de 30-6 °C y un promedio de 21-10°C. Para la
descarga el ciclo WSC se enfria con agua de mar y en la zona norte la temperatura del mar
no tiene mayor variacion (17-13 °C) y la temperatura promedio es 15 °C. El ciclo Brayton
por su parte fue modelado con Dry cooling y el sumidero de calor seria el ambiente, por
tanto, se afecta la temperatura de entrada de los compresores con la variacion de la
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temperatura de bulbo seco del ambiente. Sin embargo, para efecto comparativo de los dos
ciclos, en el ciclo Brayton se adopta el mismo enfriamiento que el WSC.

En conclusioén, los ciclos de carga son afectados por la temperatura ambiente con rango
critico de 30-6 °C o conservativo 21-10 °C; pero para efectos del primer estudio
comparativo los ciclos de descarga tanto WSC como Brayton son enfriados con agua de
mar a 15 °C.

Eficiencia isentrépica y mecdanica de las turbomaquinas

En la Tabla 3 - 14 se presenta un resumen de los diferentes valores de eficiencias en los
modelos de carga y descarga encontrados en la literatura.

Tabla 3 - 14: Eficiencias de las turbomaquinas de los modelos encontrados en la literatura

nis,compressor/

Modelo Descarga Nis turbine Nmec,turbine
' Nispump ’

WSC [74] 0.8 0.8 0.94

CSP [99] 0.85-0.90 0.8-0.85

WSC [76] 0.84-0.90

Brayton [83] 0.93 0.89

nis,compressor/
Modelo Carga Nis turbine

nmec,turbine
nis,pump

HP [23] 0.9 0.8

El modelo descarga WSC [74] es bastante conservador con la eficiencia isentropica de las
turbinas y agrega ademas una eficiencia mecanica para estas. El modelo de HP [23]
también es conservador con la eficiencia isentropica del compresor. Teniendo esto en
cuenta se implementaron eficiencias isentrépicas conservadoras 0.8 para compresores,
bombas y turbinas en la primera aproximacion para todos los ciclos de descarga y carga.
Se aplico una eficiencia mecanica para el motor del compresor de la HP (Eje solidario con
la turbina) y para los ciclos de descarga una eficiencia mecanica a la turbina del 0.95. Se
tuvo en cuenta eficiencia del generador y transformador de 0.99 como en eq. 3. 2.

Presién mdaxima de operacion

Los valores de las presiones maximas de operaciéon también varian entre los modelos
encontrados en la literatura. Teniendo en cuenta los datos de la Tabla 3 - 15, para los ciclos
de descarga el estudio preliminar se realiz6 con la presion de 16.2 MPa, del WSC [74] que
corresponde a plantas de generacion a base de carbon convencionales. El limite para la
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presion méaxima es 25 MPa con el que se analiza el potencial de los ciclos Brayton y WSC
supercriticos. Para los ciclos de carga la presién maxima se estableci6 en 20 MPa.

Tabla 3 - 15: Presiones maximas en los modelos de carga y descarga encontrados en la literatura

Modelo Carga

P max [MPa]

HP [23]

20

Modelo Descarga P max [MPa]

WSC [74]
Brayton [83]
Brayton [86]
WSC [65]

16.2
25
15-30
28.5

Temperatura maxima de operacion

Con base en los valores mostrados en la Tabla 3 - 16 la temperatura maxima para los ciclos
de descarga (WSC y Brayton se establecio en 538 C. La temperatura maxima de la bomba
de calor depende de la temperatura en el sistema de almacenamiento y por ende de la del
ciclo de descarga. El limite real para los compresores de CO2 se estableci6 en 480 °C. El
limite superior de la temperatura maxima estd determinado por el alcanzable en los

compresores de aire que es 600 °C.

Tabla 3 - 16: Temperaturas maximas en los modelos de carga y descarga de diferentes autores

Modelo Carga Tmax [C]
Compresores de Aire [23] 600
Compresores de CO2 [23] 450-500
Compresores de CO2 [66] 480

Modelo descarga T max [C]
WSC [74] 538
Brayton [83] 500-700
Brayton [86] 500-700
WSC [23] 600-620

3.2.1 Estudio de sensibilidad

De la discusion anterior sobre la homogenizacion de los parametros de operacion, se
plante6 el rango de las diferentes variables de operacién para el estudio de sensibilidad

como sigue:



e Latemperatura ambiente de los ciclos de descarga corresponde al estado de referencia
basado en el agua de mar (15 °C) La temperatura ambiente del ciclo de carga se analizo
en el rango de 25-10 °C y se introdujo un caso adicional en el que el ciclo de descarga
Brayton no es refrigerado con agua de mar y es afectado por esta variacién en la
temperatura ambiente. Sin embargo, la temperatura minima de entrada a los
compresores es 32 °C. Se estableci6 un delta de 17 °C entre esta condiciéon y el ambiente
de referencia a 15 °C. A medida que se aumente la temperatura ambiente, también
aumenta la temperatura de entrada a los compresores. Si la temperatura ambiente cae
por debajo de 15 °C, no afecta la temperatura minima de los compresores.

e La temperatura maxima de operacion fue limitada a 600 °C, que es la temperatura
alcanzable por las bombas de calor con aire como se dijo anteriormente. La temperatura
de operacion se varié conforme a la operacion en los ciclos de descarga en el rango de
535-570 C. Este estudio fue realizado para aquellas sales cuyo limite de temperatura
méaximo supera los 600 °C.

e El limite superior para la presién méaxima de operacion se estableci6 en 25 MPa, y el
rango de evaluacion en 15-25 MPa. La presion de operacion se evalud por separado en
los ciclos de carga y descarga. En el ciclo WSC de descarga se tiene la particularidad que
después de 22,5 MPa se cambia al modelo Rankine supercritico.

e Las eficiencias isentropicas de turbinas y compresores se evaluaron en el rango de 0.75-
0.95. Las turbinas y compresores tienen la misma eficiencia para el ciclo de carga y
descarga.
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4. Analisis de resultados

4.1 Resultados ciclos de carga y descarga

A continuacion, se presentan los resultados obtenidos del anélisis de la integracion de los
ciclos de carga, descarga y el sistema de almacenamiento. De acuerdo al procedimiento
establecido en la metodologia, en los ciclos de descarga se asigna la potencia final de salida
de todo el sistema de almacenamiento y, en base a la optimizaciéon de la eficiencia
exergética del ciclo de descarga, se determinan las temperaturas maximas y minimas y
flujo masico en el generador de vapor. Luego, con la integracion del sistema TES mediante
intercambiadores a contraflujo, quedan especificadas las temperaturas de operacion y
flujo mésico de las sales fundidas. Es por esto que se inicia este capitulo con la descripcion
de los diagramas T-s de los ciclos de descarga y parametros de operacion principales. Los
resultados en esta seccion fueron calculados para un caso de estudio de integracion de los
sistemas PTES en plantas de generacién eléctrica a base de carbdn, en el que la
temperatura maxima, presion maxima, eficiencia isentropica de las turbomaquinas,
temperatura ambiente y potencia neta son 538 °C, 16.2 MPa, 80%, 15 °C y 150 MW,
respectivamente.

4.1.1 Ciclos de descarga

Ciclo Rankine

El diagrama T-s del ciclo Rankine de vapor mostrado en la Figura 4 - 1, permite observar
la generacion de vapor entre los estados 23 y 3, la etapa de recalentamiento entre los
estados 4 y 5 y las extracciones de la turbina en los puntos del 77 al 12 dirigidas al tren de
precalentamiento. Entre los estados 13 y 14 se realiza la condensacién del vapor. En la
Tabla 4 - 1 se presentan los resultados del ciclo Rankine para cada una de las sales
estudiadas. Los parametros de operacion del ciclo Rankine no son influenciados con el
cambio de sales, pero si se muestran variaciones en el flujo masico y temperaturas de
operacion de las sales. Las eficiencias de primera y segunda ley obtenidas son 41% y 74%
respectivamente, alrededor del 2% mayor que lo obtenido en la validacion, principalmente
debido a la optimizaciéon de las presiones de extraccién de las turbinas realizada con el
algoritmo genético de EES. Siguiendo con la integracion del ciclo de descarga en el sistema
TES, se obtuvieron eficiencias de segunda ley en el intercambiador de calor de 94% para
las sales 1, 2 y 5 y cerca de 89% para las sales 3 y 4, congruente con lo encontrado en la
literatura para este tipo de sistemas con cambio de fase. El flujo masico de las sales varia
conforme a las temperaturas de operacion de estas, siendo mayor en las sales 3y 4 ya que
su temperatura de fusion es mas alta y la temperatura minima queda restringida,
resultando en una diferencia de temperatura mucho menor respecto a las otras sales. Esto
es lo que genera mayor destrucciéon de exergia, por el aumento en la diferencia de
temperatura con el vapor del ciclo Rankine. En la sal 5, a pesar de que las temperaturas
de operacién son similares a las sales 1y 2, se obtiene un flujo mésico de sales alto debido
a que el calor especifico es de solo 0.92 kJ/kg-K.
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Figura 4 - 1: Diagrama T-s del ciclo Rankine de vapor

Tabla 4 - 1: Resultados del ciclo Rankine convencional para el caso de estudio base

w m_dot_H2P m_dot_salt T salt max T _salt_min

Sales eta H2P xi_H2P [kJ/kg] [kg/s] xi_HX [kg/s] ] 1]
1 0.41 0.74 1128.39 135.63 0.94 068.33 553.00 299.40
2 0.41 0.74 1128.39 135.63 0.94 900.81 553.00 300.18
3 0.41 0.74 1128.39 135.63 0.89 1696.44 553.00 430.00
4 0.41 0.74 1128.39 135.63 0.88 3738.42 553.00 456.00
5 0.41 0.74 1128.39 135.63 0.94 1605.80 553.00 300.18

Uno de los resultados principales de la integracién del TES y el ciclo de descarga, en este
caso el ciclo Rankine, es precisamente que para las sales 1, 2 y 5 se tienen temperaturas de
operacion similares (temperatura minima principalmente). En el caso de las sales 2y 5
esta temperatura es practicamente igual (diferencias en el orden de 10%) y varia
ligeramente para la sal 1 en 2.5% aproximadamente. Lo anterior es debido a que al resolver
el sistema de ecuaciones del sistema de generacion de vapor (precalentador, evaporador,
sobrecalentador y recalentador), las temperaturas de operacién de las sales no son
afectadas en gran medida por la diferencia en el calor especifico y la principal variacion
radica por su parte en el flujo masico de cada sal. Respecto a la discrepancia de la
temperatura minima de operacion en las sales 2 y 5 respecto a la de la sal 1, es el resultado
de que para esta ultima, el calculo del calor especifico se realizo con la libreria de
propiedades de EES y la temperatura promedio de la sal en el balance de energia de cada
intercambiador. Para las otras sales, los célculos se realizaron con calor especifico
constante para todo el rango de temperatura como se muestra en la Figura 4 - 2. El error
producido al usar un valor constante para el calor especifico de las sales se discutira
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posteriormente cuando estas, sean comparadas de acuerdo a los parametros de
desempeiio del sistema de almacenamiento.

1.8 T
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Figura 4 - 2: Variacioén del calor especifico de las sales 1,2 y 5 con la temperatura

Ciclo Brayton con partial cooling

En la Figura 4 - 3 se muestra el diagrama T-s del ciclo de descarga Brayton con partial
cooling. La generacion de electricidad es realizada en las expansiones entre los estados 1-
2y 3-4 con el recalentamiento en 3-2. Luego de la regeneraciéon y primer enfriamiento, el
CO2 llega al estado 11 en el cual se realiza una primera compresién y el flujo es dividido
en 12, enfridndose una parte hasta el estado 7 (de aqui el nombre partial cooling) y otra
dirigida hasta el flujo del estado 9, en el que el CO2 ya estd comprimido y se dirige al
segundo intercambiador de regeneracion y a las turbinas. En la Tabla 4 - 2 se muestran
los resultados de este sistema de descarga, en la que se observa que las eficiencias de
primera y segunda ley han caido respecto a las del ciclo Rankine, en especial la eficiencia
exergética con una diferencia de casi el 20%. Esto es debido principalmente a la relacion
entre el trabajo especifico generado por el ciclo, significativamente menor que en el ciclo
Rankine, y la exergia del calor aportado entre los estados 1-10 y 3-2. Lo anterior también
origina que el flujo méasico en el ciclo Brayton sea casi 16 veces mayor que en el ciclo
Rankine, en vista de que la presion de operacion es igual y la diferencia en tamano de los
sistemas queda determinada por las densidades del CO2 supercritico y el vapor de agua.
La eficiencia exergética del intercambiador de calor con las sales fundidas por su parte es
98%, un 4% mayor que en el caso del ciclo Rankine. El flujo mésico de sales en general es
mayor debido a que el diferencial de las temperaturas de operacion de estas se ha
reducido. Se observa un comportamiento similar en la temperatura minima de las sales
fundidas, siendo mayor para las sales 3 y 4 por su elevada temperatura de fusion, pero la
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diferencia entre la sal 1 respecto de la 2 y 5 es més reducida, principalmente debido a que
no hay cambio de fase en los fluidos.
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Figura 4 - 3: Diagrama T-s del ciclo Brayton con partial cooling

Tabla 4 - 2: Resultados del ciclo Brayton con partial cooling para el caso de estudio base

. w m_dot_H2P . m_dot_salt T _salt_ max T_salt_min

Sales eta H2P xi_H2P [kJ/kg] - [kg7s 7 xi_HX _[kg /_s y - [C7 - [Cj
1 0.36 0.58 71.62 2136.78 0.98 3203.96 553.00 466.77
2 0.36 0.58 71.62 2136.78 0.98 2090.14 553.00 466.76
3 0.36 0.58 71.62 2136.78 0.98 2800.04 553.00 468.37
4 0.36 0.58 71.62 2136.78 0.98 5534.52 553.00 478.59
5 0.36 0.58 71.62 2136.78 0.98 5346.29 553.00 466.76

Ciclo Brayton con main intercooling

En la Figura 4 - 4 se presenta el diagrama T-s del ciclo Brayton con intercooling en el
compresor principal. El funcionamiento del ciclo es similar al anterior, con la diferencia
de que en este caso el flujo de CO2 es dividido en el estado 6 a la salida del segundo
regenerador, asi, las dos fases de enfriamiento son llevadas a cabo con el mismo flujo
masico. Esta diferencia causa que este ciclo tenga una mejora en el rendimiento,
evidenciado en las eficiencias de primera y segunda ley. Sin embargo, hay una
penalizacion en el trabajo especifico generado y reduccion del diferencial de temperatura
de las sales fundidas, con el consecuente aumento del flujo mésico de sales respecto al
ciclo Brayton anterior. Esto es evidenciado en la literatura [83]. Adicionalmente, se
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observan pocas diferencias en la temperatura de operacion de las sales fundidas. En la
Tabla 4 - 3 se presentan los resultados de este ciclo.
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Figura 4 - 4: Diagrama T-s del ciclo Brayton con main intercooling

Tabla 4 - 3: Resultados del ciclo Brayton con main intercooling para el caso de estudio base

w m_dot_H2P m_dot_salt T salt max T _salt_min

Sales eta H2P xi_H2P [kJ/kg] [kq/s] xi_HX [kq/s] [C] I
1 0.37 0.60 60.41 2533.35 0.98 3799.16 553.00 482.85
2 0.37 0.60 60.41 2533.35 0.98 3559.77 553.00 482.85
3 0.37 0.60 60.41 2533.35 0.98 3261.46 553.00 482.85
4 0.37 0.60 60.41 2533.35 0.98 5786.79 553.00 484.29
5 0.37 0.60 60.41 2533.35 0.98 6345.67 553.00 482.85

4.1.2 Ciclos de carga

Ciclo de carga con CO2

El diagrama T-s del ciclo de carga con CO2 es mostrado en la Figura 4 - 5, correspondiente
a la integracion con el sistema de descarga Rankine y sal 1. En este se observa que el CO2
es comprimido entre los estados 2-3 y luego realiza el aporte de calor a las sales fundidas
en 3-4. Posteriormente ingresa al regenerador y luego es expandido en 5-6. Finalmente,
recibe calor del ambiente hasta llegar al estado 1 para entrar al regenerador. En la Tabla 4
- 4 se presentan los resultados de la integracion del ciclo de carga con CO2, ciclo de
descarga Rankine y otras sales fundidas (La comparacion de los resultados para los otros
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ciclos de descarga sera evaluada posteriormente) En esta se puede observar como el nivel
de presiones del ciclo de carga varia drasticamente con las sales 3 y 4. En este punto se
hace énfasis en que las presiones del ciclo de carga con CO2 fueron optimizadas para
maximizar la eficiencia exergética de la bomba de calor (COEP) y por tanto las presiones
obtenidas son congruentes con el estudio de Vinnemeier et al. (2016) [23]. En el caso de
las sales 3y 4 el diferencial de las temperaturas de operacion del ciclo de descarga es méas
reducido y por tanto con estas sales, el estado 4 de la Figura 4 - 5 es mas cercano al 3,
resultando en tasas de recuperacion yyp mas altas, en el orden de 0.8 para las que la
presién maxima optimizada es muy baja (0.2 MPa). Por su parte, las sales 1, 2 y 5 resultan
en tasas de recuperacion alrededor de 0.5, con las que la presion méaxima optimizada de
la bomba coincide con el limite maximo impuesto.
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Figura 4 - 5: Diagrama T-s del ciclo de carga con CO2 (Para ciclo WSC y sal 1)

Tabla 4 - 4: Resultados del ciclo carga con CO2 y desempeiio general del sistema PTES (Para WSC)

P max P2H P _min P2H

Sales [kPa] [kPa] r_P2H )(;Tzf COEP_P2H COP_P2H xi HX xi_TES RTE
1 20000 3174 6.3009 0.7773 0.7619 1.2939 0.99 0.99 0.5136
2 20000 3195 6.2598 0.7771 0.7618 1.2932 0.99 0.99 0.5136
3 237 100 2.3746 1 0.7768 1.2363 0.99 0.99 0.4910
4 197 100 1.9706 1 0.7772 1.2240 0.99 0.99 0.4861
5 20000 3195 6.2598 0.7771 0.7618 1.2932 0.99 0.99 0.5136

La presion minima de operacion es baja en general resultando en relaciones de presion
altas, especialmente en el caso de las sales 1, 2 y 5. Al comparar estas sales se mantiene la
tendencia observada en los ciclos de descarga y los demaés resultados de la Tabla 4 - 4 no
presentan variaciones significativas. Para estas sales ademas:
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(1) La calidad del vapor a la salida de la turbina (Estado 6) es de 78% aproximadamente,
lo cual es un inconveniente si se tiene en cuenta que las turbinas disponibles en la
industria trabajan en el rango del 85-90% [65] y que por debajo de este limite se generan
problemas de corrosiéon. Un analisis de la variaciéon de las condiciones operativas de la
bomba de calor para lograr una calidad de vapor a la salida de la turbina en el rango
permitido es llevado a cabo en la siguiente sub seccion. (2) El COEP es del 76%, por su
parte (3) la eficiencia de intercambio de calor con las sales es alta (99%), mayor que del
lado del ciclo de descarga, debido a que tanto las sales como el CO2 no sufren un cambio
de fase y la transferencia de calor es sensible. (4) La eficiencia del sistema del sistema TES
es mayor de 99% debido a que los tiempos de stand-by para un ciclo de carga-descarga
diario son cortos y la caida de temperatura es muy poco significativa. El modelo de pérdida
de calor en los tanques de almacenamiento presentado en la seccion de metodologia, solo
tiene en cuenta las temperaturas iniciales y finales, después de un periodo de espera en el
que el nivel de sales en los tanques no varia y se asume que la temperatura es uniforme.
Un modelo termodinamico que tenga en cuenta la transferencia de calor en las etapas de
llenado de los tanques, el efecto de mezcla de la sal entrante con la almacenada y la
variacion del perfil de temperatura a lo largo de la altura del tanque, seria necesario, para
llevar a cabo un analisis termo-econémico transiente a lo largo de un afio operativo. Sin
embargo, teniendo en cuenta que el propésito del sistema PTES estudiado en el presente
trabajo es orientado al arbitraje de energia, con un aislamiento adecuado de los tanques,
la eficiencia exergética del sistema TES no influira significativamente en los hallazgos
realizados, como si se esperaria en aplicaciones de almacenamiento de electricidad
estacional. Finalmente (5) la RTE obtenida es de 51%5

El desempefio de la bomba de calor por tanto es principalmente influenciado por los
niveles de temperatura en los estados 3 y 4, que a su vez dependen de la temperatura de
operacion de las sales. Es por esto que las diferencias marcadas se encuentran entre el
grupo de las sales mencionadas y la 3y 4. En estas sales la presion maxima optimizada es
inusualmente baja y a la salida de la turbina se tiene vapor sobrecalentado, por lo que los
ciclos son completamente supercriticos. De esta forma, se obtienen COEP de maés del 77%,
superiores a los de las otras sales, similar a los resultados obtenidos en otros estudios [66],
[68] con bombas de calor con CO2 supercritico. Pese a esto, la RTE resultante es menor,
influenciada en gran parte por la baja eficiencia exergética en el intercambiador TES-H2P
(89%).

Ciclo de carga con Aire

Para el ciclo de carga utilizando aire como fluido de trabajo se presenta el diagrama T-s
en la Figura 4 - 6. Como se observa el ciclo es el correspondiente al de una bomba de calor
con gas ideal. Por este motivo no se requiere la optimizacién de las presiones de operacion,
asi, la eficiencia de segunda ley y relacion de presiones dependen solamente de los niveles

5 Se us6 una eficiencia exergética de 99% para los subprocesos que involucran el motor de la bomba de calor,
y el generador y transformador del ciclo de descarga.
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de temperatura en los estados 3 y 4 (y otras restricciones mostradas en la metodologia
como la eficiencia isentropica de los dispositivos). El desempeno del ciclo no es afectado
por el nivel de presién maxima. Sin embargo, es necesario asignar un valor para la presion
de operacién, el cual fue establecido en el limite maximo (20 MPa) usado para la
optimizacién de las bombas de calor con CO2. Lo anterior es reportado en [23], donde los
ciclos de carga usando fluidos como aire y argon, muestran tener menor densidad que el
CO2 y necesitan trabajar a presiones altas para que el tamano de los sistemas sea
comparable.
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Figura 4 - 6: Diagrama T-s del ciclo de carga con Aire (Para ciclo WSCy sal 1)

Tabla 4 - 5: Resultados del ciclo carga con Aire y desemperio general del sistema PTES (Para WSC)

Sales T- "ﬁ(‘;ﬁ 2H P_ ”[1,2’;,5; 2H . pory ﬁﬂf‘ COEP_P2H COP_P2H xi HX xi TES RTE
1 20000 6039 3.3118 1 0.7531 1.2777 0.99 0.99 0.5072
2 20000 6065 3.2975 1 0.7534 1.2776 0.99 0.99 0.5074
3 20000 11683 1.7118 1 0.7811 1.2434 0.99 0.99 0.4938
4 20000 13131 1.5231 1 0.7804 1.2293 0.99 0.99 0.4882
5 20000 6065 3.2975 1 0.7534 1.2776 0.99 0.99 0.5074

En la Tabla 4 - 5 se presentan los resultados para el ciclo de carga usando aire y la
integracion con el sistema de descarga Rankine. En este sistema las relaciones de presion
son mas bajas en general para todas las sales, respecto a las del sistema con CO2, lo cual
implica potencialmente en menores demandas para el compresor y ahorro de costos. Sin
embargo, el COEP y RTE caen alrededor de 1% en la mayoria de los casos, exceptuando
las sales 3 y 4 en las que se registra un ligero aumento de menos del 0.5% en el COEP y de
0.3% en la RTE.
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Ciclo de carga con Argon

Los resultados del ciclo de carga con Argon (Figura 4 - 7, Tabla 4 - 6) son muy similares a
los obtenidos para el aire, con la diferencia de que las relaciones de presiéon son aan
menores. El desempeiio del sistema en cuanto a COEP y RTE es ligeramente superior
(0.15%) al del ciclo de carga con aire, pero auin no supera al ciclo de carga con CO2.
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Figura 4 - 7: Diagrama T-s del ciclo de carga con Argon (Para ciclo WSCy sal 1)

Tabla 4 - 6: Resultados del ciclo carga con Argén y desemperio general del sistema PTES (Para WSC)

P_max_P2H P_min_P2H

Sales [kPa] [kPa] r_P2H ﬁ;; COEP_P2H COP_P2H xi HX xi_ TES RTE
1 20000 8986 2.2257 1 0.7546 1.2816 0.99 0.99 0.5087
2 20000 9013 2.2191 1 0.7548 1.2815 0.99 0.99 0.5089
3 20000 14049 1.4236 1 0.7817 1.2446 0.99 0.99 0.4943
4 20000 15182 1.3173 1 0.7808 1.2299 0.99 0.99 0.4885
5 20000 9013 2.2191 1 0.7548 1.2815 0.99 0.99 0.5089

Ciclo de carga con CO2 y calentador eléctrico en serie

Los resultados de la adicion de un calentador eléctrico en serie y mantener la temperatura
méaxima de la bomba de calor en el estado 3 en 480 °C son mostrados en la Figura 4 - 8 y
Tabla 4 - 7. Con este tipo de sistemas se generan tasas de recuperacion alrededor de 0.7
incluso para las sales 1, 2 y 5 que presentan temperaturas de fusion bajas. En estas sin
embargo, la tasa de recuperacion sigue estando dentro del rango que permite tener ciclos
transcriticos con una calidad maxima de vapor a la salida de la turbina que no sobrepasa
el 98%. Es por esto que la presion maxima optimizada cae a aproximadamente 6 MPa,
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pero no a valores tan bajos como el obtenido para la sal 3, en donde el ciclo es supercritico.
Para la sal 4, la tasa de recuperacion es tan alta (Estados 3 y 4 muy juntos) que no se logra
un resultado posible desde la perspectiva de la segunda ley de la termodinamica. La
relaciéon de presiones es baja en términos generales manteniéndose en el rango de 1.3-3.6.
Por su parte el rendimiento de la bomba de calor y desempeino general del sistema RTE es
el mas bajo de todos, con una reduccion del 3% en el COEP y de 5% en la RTE respecto de
los sistemas con CO2 sin calentador eléctrico. La reduccion del COEP de la bomba de calor
no es tan significativa pero el efecto de la adicion del calentador eléctrico es cuantificado
en el COEP_EH_P2H, en el que se tiene la relaciéon total del calor proporcionado por el
conjunto bomba de calor-calentador eléctrico y el trabajo eléctrico consumido. Este
coeficiente es en general 7% mas bajo que la combinacion del COEP y &, en el sistema
con CO2 analizado anteriormente y es el que genera la reduccion de la RTE.
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Figura 4 - 8: Diagrama T-s del ciclo de carga con CO2 y calentador eléctrico (Para ciclo WSC y sal 1)

Tabla 4 - 7: Resultados del ciclo carga y calentador eléctrico con CO2 y desempeiio general del
sistema PTES (Para WSC)

Sales - "}%gf 2H F_ ”;,i’;,ﬁ 2H . pop ’(;Zf COEP_P2H Eig%; ; XLTES RTE
1 6611 1825 3.6216 0.9672 0.7312 0.6843 0.99 0.4656
2 6181 1716 3.6026 0.9737 0.7313 0.6848 0.99 0.4660
3 132 100 1.3240 1 0.7115 0.6494 0.99 0.4144
5 6181 1716 3.6026 0.9737 0.7313 0.6848 0.99 0.4660

Anadlisis de la calidad del vapor a la salida de la turbina

Como se mencion6 antes, el limite minimo de la calidad del vapor a la salida de las
turbinas industriales esta en el rango del 85-90%. Es por esto que los sistemas PTES con
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ciclo de carga utilizando CO2, en los que la calidad del vapor en el estado 6 es menor del
80% para las sales 1, 2 y 5, presentan grandes retos técnicos a la hora de ser
implementados en una aplicaciéon real. A continuacién, se analiza el desempeiio de la
bomba de calor en términos del COEP, al alterar las condiciones operativas para que la
calidad del vapor a la salida de la turbina esté dentro del limite permitido.

En la Figura 4 - 9 se presenta la variaciéon del COEP del ciclo de carga del CO2 con la
calidad del vapor a la salida de la turbina. En este caso se varia manualmente la presiéon
maxima de operacion de la bomba de calor y no se realiza el procedimiento de
optimizacién que daria como resultado una presion en el limite maximo de 20 MPa. En la
figura se observa que a medida que se aumenta la presion maxima el COEP del ciclo
aumenta, sin embargo, la calidad de vapor en el estado 6 se hace menor. Al disminuir la
presion se puede llegar a un punto operativo en el que la calidad del vapor esta el limite
admisible de 85%. Este punto corresponde a una presion cerca de los 15 MPa y un COEP
de 75.75%, aproximadamente. Asi, el desempefio disminuiria en 0.45% respecto del
sistema optimizado. En principio esta perdida en el COEP puede considerarse poco
significativa. Sin embargo, al disminuir la presiéon de operacién también se afecta la
densidad de potencia del sistema de almacenamiento (y por tanto el tamafio de la bomba
de calor) como se describe en la siguiente seccion.
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Figura 4 - 9: Variaciéon del COEP con la calidad de vapor en el estado 6 para bombas de calor con CO2

Una segunda alternativa para la solucion del problema de la calidad de vapor a la salida
de la turbina es la sustitucion de esta por una valvula de expansiéon. De esta forma el CO2
pasa del estado 5 al 6 con entalpia constante y el vapor estaria cerca del limite de
saturacién (x=1) como se muestra en la Figura 4 - 10. Pese a esto, con el reemplazo de la
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turbina ya no hay recuperacion de trabajo y esto impacta negativamente en el COEP de la
bomba de calor.
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Figura 4 - 10: Diagrama T-s ciclo de carga con CO2 y valvula de expansiéon reemplazando a la turbina
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Figura 4 - 11: Variaciéon del COEP y validad de vapor en el estado 6, en bombas de calor con valvula de expansién en
lugar de turbina
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En la Figura 4 - 11 se presenta el comportamiento del COEP de un ciclo de carga con esta
modificacion. Para este caso se invirtieron los ejes de la presion y calidad de vapor para
que se observara el comportamiento de esta tltima, la cual a presion optimizada (que en
este sistema sigue siendo el limite maximo de 20 MPa para sales 1, 2y 5) no cae por debajo
de 95%. Cuando se disminuye la presion, la calidad de vapor sobrepasa el limite de
saturacion y se tienen ciclos supercriticos con vapor sobrecalentado a la salida de la
turbina. La ventaja de esta alternativa es que el ciclo de carga puede ser operado a presion
méaxima, lo que ayuda a que el sistema sea més compacto, sin embargo, la pérdida en
COEP es considerable con una disminucién del 11% respecto del sistema con turbina en el
punto de operaciéon presentado anteriormente (x=85%)

Andlisis tasa de recuperaciéon en HP

El modelo de ciclo de carga mostrado hasta ahora fue resuelto teniendo en cuenta los
niveles de temperatura de las sales fundidas necesarios para el funcionamiento del ciclo
de descarga (y teniendo en cuenta las pérdidas de calor en los tanques de
almacenamiento). Como se presento6 en la seccion de metodologia, la maxima temperatura
de la bomba de calor en el estado 3 est4 determinada por un diferencial de temperatura
de 15 °C sobre la temperatura maxima de las sales. Para la determinacion de la
temperatura del estado 4 por su parte se uso6 el procedimiento de equiparticion de la
generacion de entropia [82] en el intercambiador de calor para maximizar la eficiencia
exergética de esta transferencia. Sin embargo, como se ha visto en los anteriores
resultados, el desempeiio de la bomba de calor depende ademés del nivel de presiones, de
los niveles de temperatura en los estados 3 y 4, y es por esto que fue necesario verificar
que el producto del COEP del ciclo de carga y la eficiencia exergética del intercambio de
calor con las sales fuera el Optimo. Para esto se compararon los resultados de los ciclos de
carga con el método de equiparticién de entropias usado y los obtenidos al variar el estado
4 (que a su vez define la tasa de recuperaciéon yyp)

En la Figura 4 - 12 y Figura 4 - 13 se observa la variacion del COEP, eficiencia exergética
del intercambiador con las sales fundidas (&yx_pp2res) v eficiencia combinada de una
bomba de calor usando CO2 y sales 1y 3. La linea punteada en rojo representa el resultado
obtenido con el método de equiparticion de entropias para la determinacion de la
temperatura en el estado 4. La tendencia de la eficiencia exergética combinada esta
dominada principalmente por la caida del COEP a medida que se aumenta la tasa de
recuperacion, y aunque la eficiencia del intercambiador también disminuye con una
pendiente constante a partir de tasas de recuperacion de 0.57, el COEP no disminuye en
igual medida y sigue siendo més determinante en la eficiencia combinada. Para la sal 1 las
mayores eficiencias se alcanzan en tasas de recuperacion cercanas a 0.5, sin embargo, el
valor calculado a través del método descrito se encuentra en una tasa poco mayor a 0.52
en el que la temperatura del estado 4 es de 300.5 °C aproximadamente. Si se sigue
disminuyendo la tasa de recuperacion podria obtenerse una mejor eficiencia combinada y
la temperatura del estado 4 se acercaria a la temperatura de entrada de las sales, que en
este caso fue de 299.4 °C. Pese a esto, la mejora en la eficiencia exergética puede no
justificar el aumento de flujo méasico del CO2 y consecuente incremento del area de
transferencia del intercambiador de calor debido a la reducciéon de la diferencia de
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temperatura entre el CO2 y las sales. Es por esto que se considera que el método utilizado
en este caso para la configuracion de las temperaturas del CO2 en el intercambiador con
las sales es adecuado.
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Figura 4 - 12: Variacion de COEP y & x_rgs con la tasa de recuperacion (yyp) en ciclos de carga con CO2 y sal 1
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Para la sal 3 las tasas de recuperacion en la bomba de calor son mayores por efecto de la
temperatura de entrada de la sal. En este rango la caida del COEP es mas acentuada y por
tanto de la eficiencia combinada sigue la misma tendencia. Se observa para esta sal, el
mismo comportamiento observado en la sal 1, de la zona cercana a la temperatura en el
estado 4 calculada y delimitado con la linea punteada en rojo.

En la Figura 4 - 14 y Figura 4 - 15 se muestra el mismo estudio para bombas de calor con
aire y CO2 mas calentador eléctrico, respectivamente, ambas con la sal 1. En estas se
muestra una evolucién diferente del COEP del ciclo de carga, el cual incrementa a medida
que se aumenta la tasa de recuperaciéon. Sin embargo, para ambos casos la eficiencia
combinada sigue una tendencia negativa por la caida de la eficiencia exergética del
intercambiador con las sales, aunque con una pendiente méas leve que en los casos
anteriores. En la Figura 4 - 15, se muestra ademas el COE Pypgy, coeficiente exergético del
aporte combinado de la bomba de calor y calentador eléctrico, que a diferencia del COEP
de la bomba de calor, disminuye a medida que la tasa de recuperacion aumenta. Para estos
casos se concluye, que el método de equiparticion usado para el calculo de la tasa de
recuperacion representado en la linea punteada roja, también es adecuado.
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Figura 4 - 14: Variaciéon de COEP y &y x_rgs con la tasa de recuperacion (yyp) en ciclos de carga con Aire y sal 1
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Figura 4 - 15: Variacion de COEP y éx_rrs con la tasa de recuperacion (yyp) en ciclos de carga con CO2, calentador
eléctrico y sal 1

4.2 Comparacion de sistemas

A continuacion, se realiza la comparacion del resultado de los pardmetros de desempefio
en los diferentes modelos de integracion PTES para las sales, ciclos de carga y ciclos de
descarga estudiados. En la seccion anterior se avanzo en el estudio comparativo del COEP
de los ciclos de carga y la RTE del sistema de almacenamiento conjunto, principalmente
para el ciclo de descarga Rankine. En esta seccion se realiza un analisis comparativo entre
las diferentes opciones de integracion, incluyendo los ciclos de descarga Brayton, con el
objetivo de identificar aquellas configuraciones que proporcionen el mejor desempefio
global en término de paradmetros como el COEP, RTE y otros adicionales mostrados en la
Tabla 4 - 8. Como se menciono en la seccién de metodologia, la relaciéon de presiones r, es
una medida importante para caracterizar el tamafio de los compresores, en donde a mayor
r, mayor serd el requerimiento en costos del compresor. La exergia destruida Xdgs,
cuantifica las pérdidas exergéticas de la integracion de las sales fundidas como fluido de
almacenamiento térmico y engloba los intercambiadores de calor con los ciclos de carga 'y
descarga y el sistema TES compuesto por dos tanques; por tanto, configuraciones con
menor exergia destruida implican una mejor utilizacion de las sales fundidas. La densidad
de potencia pp, es un parametro que relaciona la potencia de salida del sistema de
almacenamiento y el tamano del sistema de carga, medido en término del flujo
volumétrico; sistemas con mayor densidad de potencia serdn mas compactos y
beneficiosos en términos econdémicos ($/kW). La densidad de energia pp cuantifica la
energia total almacenada durante un ciclo de carga y descarga y el volumen de sales
fundidas usado, por tanto, es una medida del tamafio de los tanques; a mayor densidad de
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energia se obtendra un costo por unidad de energia ($/kWh) méas bajo y por tanto el
sistema es mas competitivo. Finalmente, el costo de sales hace referencia al costo en USD
del inventario de sales, item que en la mayoria de proyectos de concentracion solar con
almacenamiento de energia de este tipo, representa casi el 50% del costo total [84].

En la Tabla 4 - 8 se presentan los resultados de los pardmetros antes mencionados con el
objetivo de mostrar el rango de los valores obtenidos. Este caso es para el sistema PTES
compuesto por el ciclo de descarga Rankine, ciclo de carga con CO2, potencia de salida
neta de 150 MW y parametros operativos de temperatura y presion definidos al inicio de
la seccion de resultados. En las siguientes subsecciones se llevan a cabo tres
comparaciones principales: sales fundidas, ciclos de carga y ciclos de descarga; en las
cuales se analiza la diferencia porcentual con respecto a una configuracién base.

Tabla 4 - 8: Resultados de los parametros de desempeno del sistema PTES con ciclo de
descarga Rankine y ciclo de carga con CO2

Sales COEP  RTE X[CIM%S [Mv’;f‘;;f; 9] [k%?ffﬁ] Coflt}’sf)‘}les
1 0.7619 0.5136 6.30 9.90 3.88 180.89 19,794,909
2 0.7618  0.5136 6.26 9.89 3.89 205.24 40,633,956
3 0.7768  0.4910 2.37 18.64 0.04 123.06 106,875,921
4 0.7772 0.4861 1.97 20.02 0.03 53.90 32,972,896
5 0.7618  0.5136 6.26 9.89 3.89 134.54 32,372,937

4.2.1 Sales fundidas

En la Figura 4 - 16 se presenta la comparacion de las configuraciones PTES con ciclo de
descarga WSC operando con las diferentes sales fundidas. Se toma como referencia la sal
1y los parametros evaluados son COEP, RTEy p,. La comparacion es realizada en formato
de diagrama ternario con los parametros antes mencionados por ser estos los principales
indicadores de desempeiio de los sistemas PTES. El COEP cuantifica la eficiencia de la
bomba de calor, la RTE el rendimiento global del sistema de almacenamiento y la
densidad de potencia pp, pardmetro que es pasado por alto en la mayoria de los estudios,
relaciona la potencia entregada con el tamafio del sistema, en este caso el de la bomba de
calor¢. La sal fundida 1, conocida como sal solar (60% NaNO3 + 40% KNO3) es tomada
como referencia por ser el fluido de almacenamiento térmico més usado en proyectos
comerciales para generacion de electricidad a partir de energia solar. En la parte a de la
figura, con la bomba de calor usando CO2, se observan dos grupos de sales bien
diferenciados: las sales 2 y 5, de un lado y las sales 3 y 4, del otro. Como se explicd
anteriormente las sales 1, 2 y 5 dan como resultado rendimiento de sistema muy parecido
por tener temperaturas de operacion similares. Es por esto que las sales 2 y 5 no presentan
diferencias apreciables entre si. Con respecto a la sal 1, el parametro mas alejado es pp con

6 La densidad de potencia p, es calculada en la mayoria de los casos en referencia al tamafio del sistema de
descarga, sin embargo, ya se cuenta con numerosos estudios previos sobre los ciclos Rankine y Brayton, no
asi con las bombas de calor de gran escala.
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una ventaja positiva de 0.21%. El COEP obtenido con las sales 2 y 5 es menor con una
diferencia de -0.007%, mientras que hay una ventaja en la RTE de 0.001%. Esto se debe
principalmente a mejor transferencia de calor con el ciclo de descarga, ya que la sal 1 tiene

una temperatura de entrada un poco mas baja y se destruye mas exergia.
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Figura 4 - 16: Comparacion de COEP, RTE y rho_P para diferentes sales fundidas. Ciclo de descarga: WSC. Ciclos
de carga: a) CO2, b) Aire, c) Argén, d) CO2+EH

En cuanto a los resultados de la sal 3 y 4, la diferencia del COEP es méas acentuado con
una ventaja en ambas en el orden del 2%. Pese a esto, el rendimiento global medido con
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la RTE es fuertemente penalizado con una diferencia negativa de casi 4%, debido a la
destruccion de exergia en la integracion de las sales y el ciclo de descarga. En este aspecto,
la sal 3 es mejor que la 4 cerca de 1%. Sobre la densidad de potencia se encuentra la
diferencia mas pronunciada, con una diferencia negativa cerca del 100%, es decir que
usando la sal 1 resulta en una densidad de potencia casi 100 veces mayor que con la sales
3y 4 (Entre estas tltimas no hay mayor diferencia) Esto es provocado debido a los niveles
de temperatura de operacion de estas sales y a la optimizacion de la bomba de calor, en la
cual, se maximiza el COEP a costa de una presién méaxima bastante baja. Lo anterior
conlleva a la disminucién de la densidad del CO2 y consecuente aumento del flujo
volumétrico. Finalmente el aumento del flujo volumétrico del ciclo de carga impacta
negativamente en la densidad de potencia.

En los otros ciclos de carga presentados en la Figura 4 - 16, la tendencia de los resultados
al comparar las sales es similar al caso con CO2, especialmente en las bombas de calor
usando aire y argon. En estas, las sales 2 y 5 resultan en COEP y RTE mayores con una
diferencia mas significativa (alrededor de 0.034% en el COEP y 0.044% en la RTE). En
términos de densidad de potencia la ventaja positiva de las sales 2 y 5 frente a la sal 1 se
redujo e incluso en el ciclo de carga con argon pasa a ser negativa. Los resultados de las
sales 3 y 4 experimentan el mayor cambio con la variacion del fluido de trabajo en la
bomba de calor. En los ciclos con aire y argon las sales 3 y 4 arrojan COEP casi 4% mayor
que en el caso del CO2, sin embargo, la RTE sigue siendo menor que la obtenida con la sal
1. La diferencia negativa en los resultados de la densidad de potencia con las sales 3y 4 se
reduce significativamente al usar ciclos con aire y argon, y pasan a estar en el rango de -
50y -20%. Finalmente, en el ciclo de carga con CO2 y calentador eléctrico en serie, los
resultados con las sales 2 y 5 experimentan el mayor aumento en RTE, pero se ha
penalizado la densidad de potencia con una diferencia negativa del 7%. Como se dijo
anteriormente, con la sal 4 y este ciclo de carga no se obtienen resultados posibles. En el
caso de la sal 3, el COEP muestra una diferencia negativa de -2.7% y la RTE tienen una
desventaja mas pronunciada (-11%). La comparacion del efecto producido por los
diferentes fluidos de trabajo en el ciclo de carga es analizado en la seccién posterior.

La Figura 4 - 17 presenta la comparacion de las sales en término de otros parametros de
desempeno. Estos estan ligados indirectamente al aspecto econémico como la relacién de
presiones (capacidad del compresor) o méas directamente, como el costo del inventario de
sales. La exergia destruida del sistema de almacenamiento es un parametro auxiliar que
mide el nivel de inegracion de las sales en los ciclos de carga y descarga. Finalmente la
densidad de energia, es un parametro estrechamente ligado al tamano de los tanques de
almacenamiento. En este caso se muestra la comparacion solamente para el ciclo de carga
de CO2, ya que la comparaciéon de la influencia de los fluidos de trabajo es analizada
posteriormente. Ademas, conforme al analisis realizado en parrafos anteriores, el efecto
de las sales no varia en gran medida al cambiar el fluido de trabajo en el ciclo de carga y la
tendencia es similar. Las sales 2 y 5 presentan una ventaja en la relacion de presion
respecto a lo obtenido con la sal 1, implicando un ahorro econémico potencial en el costo
del compresor. Sin embargo, esta diferencia es de solo -0.65%. Por su parte, para las sales
3y 4 la diferencia en relaciéon de presion es mucho mas significativa y esta en el rango de
-65% siendo el resultado de la sal 4 cerca de 6.5% mas favorable respecto de lo obtenido
con la sal 3. El valor de la exergia destruida es complementario con los resultados
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anteriores de COEP y RTE. La exergia destruida en los intercambiadores que integran las
sales con los ciclos de carga y descarga, y la destruida en los tanques de almacenamiento,
es menor con las sales 2 y 5 (-0.13%) y bastante mayor en el caso de las sales 3y 4 (88%
en la sal 3 y102% en la 4).

Salt 2 Salt 3 Salt 4 Salt 5

105% 440%
102.14%

88.29%
90.00%

67% gan

40.00%

13.5%

-10.00% -0.65% -0.65% -0.13% -0.12%

32.0% -25.6%

-60.00%
-62.31%
-68.73% -70.2%

-110.00%
r Xd_TES rho_E Costo Sales

Figura 4 - 17: Comparacion de r, Xd_TES, rho_E y Costos para diferentes sales fundidas. Ciclo de descarga: WSC.
Ciclo de carga: CO2

En los resultados de la densidad de energia se observa un comportamiento diversificado.
La sal 2 es la inica que supera en densidad de energia a la sal 1 con 13.5% y por tanto
significaria un sistema de almacenamiento mas compacto conllevando ahorro econémico
y en lo que se conoce como land footprint (drea de la planta). Por su parte la sal 5 presenta
una diferencia negativa de -25.6% y le siguen la sal 3 con -32% y la 4 con 70.2%. Si bien la
densidad de energia es afectada por la densidad particular de cada sal, en este caso el
mayor impacto lo genera el nivel de temperatura en primer orden y en segundo el calor
especifico de cada sal, los cuales modifican el flujo méasico. Por tltimo, el inventario de las
sales comparadas es en general mas costoso que el de sal 1, producto por un lado del flujo
masico, nivel de temperatura y potencia de la descarga, asi como del costo por tonelada
de cada sal. La sal con mayor costo es la 3 con una diferencia de 440%, seguida por la sal
2 con 105%, la 4 con 67% y la 5 con 64%. En estos ultimos parametros de desempeio se
observa que sales como la 1, 2 y 5 aunque resultan en un rendimiento exergético del
sistema similar, tienen diferencias marcadas en términos econémicos por la diferencia de
flujos masicos y costo del material.

En las Figura 4 - 18 yError! Reference source not found.Figura 4 - 19 se presenta la
comparacion de las sales fundidas esta vez para el ciclo de descarga Brayton con partial
cooling y se mantiene el ciclo de carga con CO2. Si bien la comparacion de los ciclos de
descarga es realizada posteriormente, se analiza si la tendencia de los resultados de las
sales varia con el ciclo de descarga. Para este caso, los resultados de las sales presentan
menos diferencias y con las sales 3 y 4, a pesar de que el COEP ahora es menor (-0.38%
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respecto a la sal 1) la diferencia en la RTE ha disminuido considerablemente y sélo esta
por debajo 0.1% con la sal 3 y 1% con la sal 4. Con respecto a la densidad de potencia, la
diferencia se redujo aun mas y los resultados son mas cercanos en todas las sales, siendo
la sal 4 1a de peor desempefio con una diferencia negativa de 15%, seguida por la sal 3 con
-2%.

—S5alt2 —Salt3 —=Salt4 Salt 5
COEP .
0% -0.3799%
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0.0003%
0.0003%
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0.02% -\\
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\ /\ RTE

-14.89% 0.001%

rho_P

-2.03% 0.001%

Figura 4 - 18: Comparacién de COEP, RTE y rho_P para diferentes sales fundidas.
Ciclo de descarga: BPC. Ciclo de carga: CO2
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Figura 4 - 19: Comparacion de r, Xd_TES, rho_E y Costos para diferentes sales fundidas. Ciclo de
descarga: BPC. Ciclo de carga: CO2
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En cuanto a la relacion de presion, el resultado de las sales 2 y 5 se invierte pues no tienen
ventaja marcada con respecto a la sal 1. Por su parte en las sales 3y 4, larelacion de presion
se equipara siginificativamente al caso con la sal 1, pero la sal 4 sigue teniendo la ventaja
con -8%. Teniendo en cuenta la exergia destruida en el sistema de almacenamiento, se
mantiene la tendencia de las configuraciones WSC, sin embargo la exergia destruida con
las sales 3 y 4 disminuye cerca del 80% en ambos casos y esto se refleja en la mejora de la
RTE. En la densidad de energia los resultados de las sales 2, 4 y 5 se mantienen similares.
La sal 3 por su parte ahora es la que tiene mayor densidad de energia, debido
principalmente a que las temperaturas de operaciéon ahora son muy similares, y al ser la
sal con mas capacidad calorifica presenta el menor flujo masico, a esto se le suma que
también es la segunda sal mas densa. En cuanto los costos del inventario de sales, las sales
2 y 5 no presentan grandes diferencias respecto al caso con WSC. Sin embargo, la
diferencia en costo obtenido con la sal 3 respecto a la 1 se redujo de 440% a 167%. La
diferencia de mayor importancia ocurre con la sal 4 en la que el costo del inventario es
menor que para la sal 1, ocasionado por la equiparacién de flujos masiccos y que la sal 4
tienen el menor costo por tonelada.

Para finalizar la seccion de comparacion de sales fundidas, se presenta en las Figura 4 -
20 y Figura 4 - 21, los resultados de las sales con el ciclo Brayton con intercooling en el
compresor principal.
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Figura 4 - 20: Comparacién de COEP, RTE y rho_ P para diferentes sales fundidas.
Ciclo de descarga: BIC. Ciclo de carga: CO2

En esta configuracion los paradmetros de rendimiento operativo como el COEP, RTE y pp
son similares para todas las sales. La tnica diferencia destacable ocurre en la sal 4 que
presenta una densidad de potencia 2.2% menor respecto a la sal 1. La tendencia de las
diferencias comparativas de la densidad de energia y costo de sales se mantiene en
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relacion al ciclo Brayton anterior, sin embargo, en el caso de la sal 4 la diferencia de la pg
se redujo y ahora es la sal 5 la que da como resultado la menor densidad de energia. Esto
se debe a que, con el aumento uniforme de la temperatura minima de operacién para todas
las sales originado por este ciclo de descarga, y teniendo en cuenta las diferencias de calor
especifico, el flujo mésico de la sal 5 aumenta en mayor medida respecto del flujo de la sal

4.
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Figura 4 - 21: Comparacion de r, Xd_TES, rho_E y Costos para diferentes sales fundidas.
Ciclo de descarga: BIC. Ciclo de carga: CO2

De los resultados de este analisis, se puede establecer que la sal 1 o sal solar es la mejor
opcion de los medios de almacenamiento térmico estudiados, para la integracion del
sistema PTES en ciclos de descarga WSC. Aunque con las sales 2 y 5 se obtiene un
rendimiento similar al de sal 1y en varios casos la RTE es un poco mayor, esta mejora no
justifica la elevada inversion que debe realizarse para estas opciones en tamafo de tanques
e inventario de sales (sblo la sal 2 da como resultado una densidad energética 13% mayor
que la sal 1, pero el costo de su inventario es dos veces mayor). La sal 5 puede considerarse
la segunda mejor opci6n a pesar de resultar en mayores costos (64% mas en inventario de
sales y tamaio de tanques mas grande), si se tienen en cuenta ciertos aspectos operativos.
En primera instancia, su temperatura de fusion es 40 °C menor, lo que aporta un mayor
grado de seguridad en su operacion. Y, por otro lado, alcanza una temperatura maxima
mucho mas alta, que es util en ciclos Rankine con temperaturas operativas mas altas que
la analizada hasta ahora. Para las configuraciones PTES con ciclos de descarga Brayton,
la sal 1 no es la tinica opcion recomendada. La sal 4 da como resultado un desempeno
similar, y aunque la RTE y pz son menores (-0.1% y -24% respectivamente) el costo de
inventario de sales es 35% mas bajo en el caso BIC.
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4.2.2 Ciclos de carga

A continuacién, se presenta la comparacion de los ciclos de carga. En este caso se tomo
como ciclo de carga de referencia la bomba de calor con aire ya que presenta valores
constantes de la densidad de potencia para todas las sales. Por su parte, el ciclo con el CO2
presenta un pp de 0.04 y 0.03 MW/(m3/s) con las sales 3 y 4 respectivamente. La eleccion
de la bomba de calor con aire es sblo con objetivo comparativo ya que hasta al momento
no existe un sistema de referencia PTES disponible en el mercado. Caso diferente es el de
las sales fundidas en que la sal solar (sal 1) es el fluido mas usado. Los parametros de
densidad de energia y costo de inventario de sales no fueron tomados en cuenta en este
caso ya que las diferencias porcentuales son minimas (en el orden 10e-5) y estos
parametros muestran variaciones principalmente cuando se compara entre sales como se
mostré anteriormente, o ciclos de descarga. Hasta el momento se han utilizado dos tipos
de diagramas para presentar la comparaciéon de los parametros de desempefio de los
sistemas PTES. Uno ternario que contiene al COEP, RTE y pp, y otro de barras con los
demas indicadores auxiliares con informacion de tipo econ6mica en su mayor parte. Esto
para enfatizar que el primer grupo de parametros son los principales en el desempeio
exergético de los sistemas. Para la comparacion de los ciclos de carga de esta secciéon se
muestran los resultados en un solo diagrama de barras, teniendo en cuenta que la
densidad de energia y costo de inventario de sales no presentan variaciones significativas
y con el objetivo de presentar los resultados de forma compacta.

En la Figura 4 - 22 se presenta la comparacion de resultados de los ciclos de carga para el
ciclo de descarga WSC y sal 1. En términos de COEP el ciclo de carga con CO2 tienen el
mayor desempefio con una diferencia positiva de 1.2% respecto al aire, seguido por el
argon con 0.2%. El ciclo de carga con menor COEP es el que usa CO2 y calentador eléctrico
en serie con una diferencia negativa de -2.9%. En la RTE, la tendencia presentada para el
COEP para las diferencias porcentuales de los ciclos de carga se mantiene, con la
diferencia de que en el ciclo de carga con calentador eléctrico la RTE disminuye hasta -
8.2% con respecto al aire. En cuanto a la densidad de potencia, el ciclo de carga con aire
es el que presenta mejor comportamiento; el ciclo con argén aunque por debajo, presenta
una diferencia no tan significativa (-0.8%), le sigue el ciclo con CO2 con -7.7% y el de CO2
mas calentador eléctrico con -50%. Para la relacion de presiones el comportamiento es
variado. Por un lado, el ciclo con argén es el de menor r y tiene diferencia negativa de -
32.8%, mientras que el ciclo con CO2 presenta el mayor valor con 90%, seguido del HPEH -
COz2 con 9.4%. Por ultimo, el ciclo de carga que usa argon presenta el mejor desempeno
en cuanto a destruccion de exergia en el sistema de almacenamiento; el ciclo con CO2 es
mejor que el de aire en este aspecto, mientras que el HPEH-CO2 da como resultado una
mayor destruccion de exergia. Teniendo esto en cuenta se puede observar que para
configuraciones con ciclo de descarga WSC y sal 1 el ciclo de carga HPEH-CO2 no es
aconsejable y presenta el peor rendimiento en todos los aspectos. La tinica ventaja sobre
el ciclo con CO2 sin calentador, es que podria ser implementado con la tecnologia de
compresores actual. El sistema con CO2 tiene el mejor rendimiento teoérico (ya que no se
cuenta en este momento con compresores de CO2 de muy alta temperatura) en cuanto
COEP y RTE, pero tiene menor densidad de potencia que sus contrapartes con aire y
argon. Ademas, la relacion de presiones es elevada lo cual aumenta los requerimientos del
compresor. Al final, la seleccion dependeria de un estudio econémico, ponderando la
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eficiencia, con el tamano del sistema y el costo del compresor. Considerando los ciclos de
carga que usan aire y argodn, el segundo de estos es mejor en términos generales,
especialmente en la relaciéon de presiones. La tinica excepcién se da en la densidad de
potencia. En la seleccion de un fluido por sobre otro habria que considerar ademas el costo
de cada uno y las implicaciones técnicas para su operacion.
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Figura 4 - 22: Comparacién de parametros de operacion con diferentes ciclos de carga. Ciclo de
descarga: WSC. Sal: 1

En la Figura 4 - 23 se analizan los resultados de los ciclos de carga, esta vez para la sal 3.
Se selecciona esta debido a que las sales 2 y 5 como se vio anteriormente son muy similares
a la sal 1; lo mismo ocurre entre la sal 4 y la 3, con la salvedad de que con la sal 4 no es
posible usar el ciclo HPEH-CO2 desde el punto de vista de la segunda ley de la
termodinamica.
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Figura 4 - 23: Comparacion de parametros de operaciéon con diferentes ciclos de carga. Ciclo de
descarga: WSC. Sal: 3
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El comportamiento del ciclo de carga con argdn, respecto al del aire, es similar al caso con
la sal 1, con la diferencia de que la ventaja en el COEP, RTE y relacion de presiones se ha
reducido (en esta tltima considerablemente) y en términos de densidad de potencia el
sistema con aire lo supera con mayor ventaja (20%). El rendimiento del ciclo con CO2 en
cuanto a COEP y RTE se invierte (-0.5% y -0.6% respectivamente) y la diferencia
porcentual de la densidad de potencia ha aumentado de -8% a casi -99%. Pese a esto, la
relacion de presiones ha disminuido. Para el ciclo HPEH-CO2, el rendimiento empeord
significativamente en términos generales exceptuando la relacién de presiones en donde
se obtiene como resultado el mejor desempeno. Teniendo en cuenta los resultados de la
sal 3, el mejor fluido de trabajo para el ciclo de carga esta sin lugar a dudas entre el aire y
argon. La seleccidn entre estos depende del estudio econdémico relacionando el tamano
del sistema (pp) versus los costos del compresor.

En las Figura 4 - 24 y Figura 4 - 25 se realiza la comparacion de los ciclos de carga esta vez
para configuraciones con ciclo de descarga Brayton. El ciclo de carga de referencia sigue
siendo el que tiene aire como fluido de trabajo, en conjunto con la sal 1. Se compararon
los resultados de los ciclos de carga con CO2 y argén, pero no se incluyo el sistema con
CO2 y calentador eléctrico en serie. Esto es debido a que para los ciclos Brayton ocurre
una situacion similar a la de la configuraciéon con descarga WSC, CO2 y sal 4 en el que no
se obtienen soluciones posibles. En esa configuracion la temperatura méaxima del
compresor de CO2 de 480 °C todavia es mayor que la temperatura de minima de la sal 4
resultado de la integracion con el ciclo Rankine y sin embargo desde el punto de vista
exergético la solucion no es posible (La bomba de calor recibia trabajo eléctrico por el
compresor y suministraba calor a las sales y al ambiente, lo cual no es correcto) En el caso
de los ciclos Brayton la temperatura minima de la mayoria de las sales obtenida luego de
la integracion con el ciclo de descarga superan el limite maximo de temperatura de los
compresores reales con CO2, por lo que esta solucion no se puede implementar con estos
ciclos de descarga para las condiciones de operacion asignadas.

BPC-HP-CO2 BPC-HP-Argon
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0.03% 0.03% 0.58% 0-01%
0.00%
-0.26% -0.38%
-5.00%
-10.00%
-15.00% -12.12%
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COEP RTE rho_P r Xd_TES

Figura 4 - 24: Comparacion de parametros de operaciéon con diferentes ciclos de carga. Ciclo de
descarga: BPC. Sal: 1
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Para el ciclo Brayton con intercooling parcial de la Figura 4 - 24 los resultados de la
comparacion entre los ciclos de carga son muy similares a los mostrados en el caso de
WSC-CO2 y sal 3 y la mayor diferencia reside en la relacion de presiones donde las
diferencias se reducen para los dos ciclos de carga en relaciéon con el de aire. En esta
configuracion se sigue presentando la competencia entre el ciclo de carga con aire y argon
por ser el mas adecuado. Sin embargo, la favorabilidad aumento6 hacia el aire, en vista que
con el argon se aumenta la desventaja en densidad de potencia y se disminuye la ventaja
de la relacion de presion. En el ciclo Brayton con intercooling en el compresor principal
de la Figura 4 - 25 los resultados de comparacién son muy similares a los del caso anterior
pero la seleccion del ciclo de carga con aire por sobre el argén tiene ain mas fundamento.
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Figura 4 - 25: Comparacién de parametros de operacién con diferentes ciclos de carga. Ciclo de
descarga: BIC. Sal: 1

Del analisis realizado para la comparacion de los ciclos de carga, el CO2 es el fluido de
trabajo con el que se obtienen los mejores resultados exergéticos, para la integracion en
ciclos de descarga WSC y sales 1, 2 y 5. Sin embargo, la relacion de presiones es la mas
alta, lo cual puede aumentar los costos de adquisicion y operacion del compresor. La
densidad de potencia tampoco es la mejor, pero solo difiere en -8% respecto a la opciéon
con aire. Debido a que los compresores actuales de CO2 no alcanzan la temperatura de
estudio requerida, es necesario implementar la configuracion con el calentador eléctrico
en serie. Este sistema tiene el peor desempeno en términos generales y los ciclos de carga
usando aire y argdn lo superan con creces. Entre estos tultimos, el ciclo con argén es la
opcidon mas recomendada, en virtud de que da como resultado una menor relaciéon de
presiones y una leve mejora en la RTE. En las configuraciones con ciclo de descarga
Brayton, los ciclos de carga con aire y argon superan al ciclo con CO2. En este caso, con el
ciclo de argo6n se obtiene una mejor relacion de presiones nuevamente, pero la opciéon con
aire lo supera significativamente en densidad de potencia. Por esto, el aire puede ser el
fluido mas indicado para la integracion PTES en ciclos de descarga Brayton.
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4.2.3 Ciclos de descarga

En la Figura 4 - 26 se presenta la comparacion de los resultados de los ciclos de descarga,
usando como referencia la sal 1 y CO2 en el ciclo de carga. El ciclo de descarga de referencia
escogido es el WSC con ciclo Rankine. La Figura 4 - 26 cuenta con todos los parametros
para efecto de mostrar los resultados en forma compacta. El estudio fue realizado para
una unica sal ya que la tendencia del efecto de variar el ciclo de descarga es la misma con
las demas sales analizadas.

BPC-HP-CO2 BIC-HP-CO2
234.0% 296.4%
75.0%

45.0%

15.0%

1.8% 4 59

-15.0%
-17.1% -15.2%

-45.0%

-57.5%

) 6L7% | 66.0% 72.3%

-75.0% 71.0%
99.3%  -99.4%

COEP RTE rho_P r Xd_TES rho_E Costo

-74.1%

Figura 4 - 26: Comparacioén de parametros de operacion con diferentes ciclos de descarga.
Ciclo de carga: CO2. Sal: 1

Para este ciclo de carga, los ciclos Brayton presentan mejores valores de COEP siendo el
BPC el mayor. Sin embargo, el ciclo WSC supera con creces en términos de RTE a los ciclos
Brayton y en este caso el BPC es el peor. A partir de aqui la configuracién con WSC supera
ampliamente a los otros en relacion al tamano del sistema, tanto de la bomba de calor con
densidades de potencia 100% menor como en tamano de tanques (densidad de energia);
lo anterior también se ve reflejado en el costo del inventario de las sales, el cual es casi 4
veces mayor en las configuraciones con ciclos Brayton. Como era de esperar el ciclo BPC
da como resultado un costo de sales menor en comparaciéon con el BIC debido a que en el
primero, la diferencia de temperatura en el intercambiador (Estados 10-1, Figura 4 - 3) es
mucho mayor, lo que permite que las sales tengan una mayor diferencia de temperatura.
Pese a que los ciclos Brayton dan como resultado una relacion de presion 70% menor y
que la integracion de las sales es mas adecuada con menor destrucciéon de exergia (-60%),
el ciclo WSC es la seleccion mas 6ptima para sistemas PTES considerando rendimiento
global, tamaiio del sistema y costo de sales. Para la seleccion del segundo ciclo de descarga
mas indicado se debe tomar en cuenta principalmente la RTE y el costo de sales,
parametros en donde se presentan las mayores diferencias. El ciclo BIC da como resultado
mejor RTE en 2%, sin embargo, el costo de las sales en este es aproximadamente 63%
mayor que con el BPC. Es por tanto necesario una evaluacion econémica anualizada para
realizar tal seleccion, pero el costo de las sales puede ser un factor a favor del BPC.
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En la Figura 4 - 27y Figura 4 - 28 se realiza la comparacion de ciclos de descarga, usando
aire y argon para el ciclo de carga respectivamente. Teniendo en cuenta la configuraciéon
con aire, el ciclo WSC sigue siendo amplio vencedor en términos de RTE, tamafio de
sistema y costo de sales, pero la ventaja se ha reducido un poco principalmente en los dos
primeros parametros. En cuanto a los ciclos Brayton entre si, la tendencia es similar a la
mostrada anteriormente para la RTE y costo de sales. Para el caso con argon el panorama
de comparacion no cambia en gran medida.
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Figura 4 - 27: Comparacién de parametros de operacion con diferentes ciclos de descarga. Ciclo de
carga: Aire. Sal: 1
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Figura 4 - 28: Comparacién de parametros de operacion con diferentes ciclos de descarga. Ciclo de
carga: Argon. Sal: 1
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En el anélisis realizado para la comparacion de las sales fundidas y ciclos de carga, se
determind que la sal 4 y el ciclo de carga usando aire, eran las opciones mas recomendadas
para la integracion en ciclos de descarga Brayton. En la Figura 4 - 29 se presenta la
comparacion de los ciclos de descarga, usando la sal 4 y el ciclo de carga con aire de
referencia. En esta se puede observar que los ciclos Brayton han mejorado en la mayoria
de parametros de desempeiio respecto al sistema WSC. Especialmente, las diferencias
negativas en densidad de potencia, densidad de energia y costo de inventario de sales, se
han reducido notoriamente.
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Figura 4 - 29: Comparacion de parametros de operacion con diferentes ciclos de descarga. Ciclo de
carga: Aire. Sal: 4

Con todo lo anterior el ciclo de descarga WSC se presenta como la mejor opcién para la
implementacion de almacenamiento de energia eléctrica PTES, en las condiciones de
operacion de temperatura y presion del caso de estudio. Si bien estos parametros son de
centrales eléctricas a base de carbén antiguas y se puede razonar que los ciclos Brayton
podrian presentar mejor rendimiento, especialmente a mayor temperatura y presion
conforme a lo reportado en la literatura [73], [83] se debe tener en cuenta que la tecnologia
actual de compresores de aire no supera una temperatura maxima de 600 °Cy el limite es
mucho menor para el caso del CO2. Sin embargo, en la secciéon de estudio de sensibilidad,
se analiza nuevamente el comportamiento de estos sistemas cuando se varia la
temperatura, presion y otros parametros operativos.

4.2.4 RTE vs pp
El rendimiento de los sistemas de almacenamiento de electricidad, a nivel de eficiencia y

relacion tamafio-beneficio, puede ser resumido en términos de la RTE y la densidad de
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potencia pp [42], [45]. Como ha sido comentado en secciones anteriores, parametros
relacionados a costos, son necesarios para seleccionar una configuraciéon por sobre otra.
Sin embargo, agrupar las diferentes opciones de almacenamiento estudiadas en base a la
RTE y pp es un buen punto de partida para la clasificacion de estas. En la Figura 4 - 30 se
muestra la comparacion de los sistemas en un diagrama RTE vs pp.
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Figura 4 - 30: RTE vs rho_P de las diferentes configuraciones PTES estudiadas para el caso de estudio

En general, se deben preferir las configuraciones en la esquina superior derecha, sistemas
con alta RTE y densidad de potencia, es decir configuraciones altamente eficientes y
compactas. En este aspecto se observa claramente que los sistemas con ciclo de descarga
Rankine, combinados al ciclo de carga con CO2 y sales 1, 2y 5 (sales 2 y 5 se superponen),
superan al resto en términos de RTE, con una eficiencia cercana a 52% y una densidad de
potencia sustancialmente alta cercana a los 4 MW/(ms3/s). Le siguen los sistemas WSC
combinados con ciclos de carga con aire y argon y las mismas sales, que tienen una RTE
menor por alrededor de 0.6%. Sin embargo, estas configuraciones tienen la densidad de
potencia més alta de todas, alrededor de 4.2 MW/(ms3/s). La seleccion entre los dos grupos
de opciones debe considerar la ponderacién econémica de sistemas mas eficientes en
comparacion del ahorro en costos por tamaino compacto. Adicionalmente, es
recomendable tener en cuenta otros factores estudiados anteriormente y ver qué sistemas
tienen menor relacion de presion y especialmente en lo que se refiere a la seleccion de sal
fundida, es importante el analisis econémico realizado en términos de densidad de energia
y costo de inventario (incluso el factor de integracién de esta con los ciclos de carga y
descarga). Teniendo en cuenta que los compresores de CO2 para tales temperaturas no
existen en la actualidad a conocimiento del autor, las opciones con aire y argon se pueden
considerar como las mejores, aplicables para la implementacion de sistemas PTES en
centrales eléctricas a base de carbon.
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Se presentan como opciones interesantes sujetas al costo del inventario de sales, las
configuraciones WSC-Air y WSC-Argon con sales 3 y 4. Estas tienen una RTE en el rango
49-50% con una densidad de potencia entre 2-3.5. Los sistemas WSC con ciclo de carga
HPEH-COz2 y sales 1, 2 y 5 se encuentran en el centro del grafico con RTE de casi 47% y
densidad de potencia del orden de 2. Aunque el desempeiio del sistema esta por debajo de
las mejores, hay que considerar el ahorro econémico potencial en términos de compresor
por trabajar a una temperatura méaxima inferior a la de los compresores de aire. Las
configuraciones con ciclos de descarga Brayton y ciclos de carga con aire y argon, para
todas las sales estudiadas en general, no tienen un buen desempeiio con RTE de 42-44%
y densidad de potencia de 1.5-2.3. La diferencia principal entre los dos ciclos de descarga
Brayton estudiados radica en que los sistemas BIC en general ofrecen mejor RTE, y los
BPC con aire tienen una densidad de potencia méas alta. Como se estableci6 en los objetivos
de la tesis, la inclusion de los ciclos Brayton en la comparacion con la integracion de
sistemas PTES en sistemas WSC, tiene la intencion de analizar la utilizacion en el futuro
de nuevas generaciones de ciclos Brayton como sistemas de generacion eléctrica con mas
eficiencia, especialmente a alta temperatura. En la seccién de estudio de sensibilidad, se
explora el potencial de los sistemas Brayton con parametros de operacién mas altos.

Al lado izquierdo del diagrama se encuentran varias configuraciones con CO2 en el ciclo
de carga en las que la densidad de potencia es muy baja (por debajo de 0.1) y sin aplicacién
practica. Esto se debe principalmente a que en estos sistemas la tasa de recuperacion en
el ciclo de carga es muy alto y en el proceso de optimizacion del COEP, las presiones de
operacién caen drasticamente y por tanto la baja densidad del CO2 genera altos flujos
volumétricos. Estos sistemas consisten en los WSC con sales 3 y 4, todas las
configuraciones Brayton-HPCO2 y WSC-HPEHCO2 con la sal 3.

Variacion pp vs Py

A continuacion, se presenta el anélisis de la variacion de la densidad de potencia en
aquellos sistemas mencionados con ciclo de carga con CO2, que debido a la alta tasa de
recuperacion y maximizacion del COEP, resultan en bombas de calor con presion de
operacion baja y por tanto densidad de potencia minima. Debido a que esta situacion se
origina precisamente por la optimizacion de la presion maxima, en este caso tal
procedimiento no es llevado a cabo y la presion se varia en un rango establecido. En la
Figura 4 - 31 se muestra la variaciéon del COEP y pp con la presion para un sistema WSC-
HPCO2-sal 1 que no presenta esta problematica para efecto comparativo. Se puede
apreciar como en este caso el COEP y la densidad de potencia maximos, se obtienen para
la presion limite de operacién de 20 MPa. Caso contrario es el mostrado en la Figura 4 -
32, en donde se tiene el mismo sistema ahora con las sales 3 y 4. En estas el
comportamiento del COEP se invierte y es maximo a presién minima, ademas la relacion
con la densidad de potencia es ahora inversa. Si se aumenta la presién de operacién el
COEP disminuye gradualmente mientras que el pp incrementa. Sin embargo, esto no se
puede hacer indefinidamente, pues existe un limite en el aumento de presion, diferente
para cada sal. El limite es debido a que, conforme la presion incrementa, la temperatura
en el estado 6 de la bomba de calor (Figura 4 - 5) se acerca al estado 1. El diferencial de
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temperatura establecido en el evaporador al inicio del modelo fue de 15 °C entre el estado
6 y el ambiente, que es de donde se sustrae el calor para llevar el CO2 de 6 a 1. Por tanto,
el limite de aumento de presion se da para mantener esta diferencia de temperatura
minima con la fuente de calor. El delta de temperatura establecido es acorde a lo razonado
en [23], con el que se busca establecer una buena transferencia de calor para mantener
bajo el flujo de aire del lado caliente en el evaporador y que el area de transferencia del
evaporador no sea excesiva (tamano compacto del intercambiador). En este sentido la
méaxima densidad de potencia que se obtiene para la sal 3 es de poco mas de 1.5
MW/(m3/s) y de 1.2 para la sal 4. E1 COEP por su parte disminuye cerca de 2.75% con la
sal 3y 3.2% con la sal 4.
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Figura 4 - 31: Variacion del COEP y rho_P con la presién de operaciéon. Configuracion WSC-HPCO2; sal 1
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Figura 4 - 32: Variacién del COEP y rho_ P con la presién de operacion. Configuracion
WSC-HPCO2; sal 3 (izquierda), sal 4 (derecha)
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En la Figura 4 - 33, se presenta la variaciéon del COEP y p, con la presion para el ciclo
WSC-HPEHCO2. En este caso, con la sal 1, se tiene una curva con un maximo y un COEP
optimo cerca de 73.12% con densidad de potencia 2.2 y presion cerca de 7 MPa. Pese a
esto, el valor tomado para la pp es el maximo (4.1) con una disminucion en el COEP de
0.15%, ya que el objetivo es mejorar la densidad de potencia en el diagrama comparativo.
Con la sal 3, el comportamiento del COEP y densidad de potencia son similares a los del
sistema WSC-HPCO2 con las sales 3 y 4, con disminuciéon en el COEP de 3% y densidad
de potencia maxima cerca de 1.5. Finalmente, en la Figura 4 - 34, se presentan los
resultados de la variacion de la presion para los ciclos BPCy BIC con ciclo de carga de CO2
y sal1. En estos, la tendencia del COEP es similar a lo visto en los casos anteriores con la
diferencia que el rango de mejora de la densidad de potencia es el menor posible,
especialmente en el caso del ciclo de descarga BIC donde la pp llega solo a 0.52. En ambos

casos la caida de COEP esta en el rango de 3%.
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Con los resultados obtenidos, se modifica el diagrama de comparaciéon de la RTE y
densidad de potencia de las diferentes configuraciones y se muestra en la Figura 4 - 35. Se
observa que los sistemas modificados se han desplazado hacia la derecha con una
penalizacién en la RTE. A pesar de esto el analisis realizado anteriormente no varia
significativamente y los mejores sistemas para integracion PTES siguen siendo los ciclos
de descarga WSC ciclos de carga con CO2, aire y argén, en conjunto con sales 1, 2y 5. Sin
embargo, se destaca que las configuraciones WSC-HPEHCO2 con sales 1, 2 y 5 cuentan
ahora con una densidad de potencia equiparable a la de las mejores configuraciones. La
RTE por otro lado estd 5% aproximadamente por debajo. Si bien la diferencia es
importante, esta opcion se encuentra el rango de interés.
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Figura 4 - 35: RTE vs rho_P modificado de las diferentes configuraciones PTES
estudiadas para el caso de estudio

4.3 Analisis exergético

En esta seccion se describe el analisis exergético de las configuraciones estudiadas para
almacenamiento de electricidad PTES. En la Figura 4 - 36 se presenta el diagrama de
Grassmann para el flujo de exergia en un ciclo de carga-descarga para la configuracion
WSC-HPCOz2-sal 1.
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Figura 4 - 36: Diagrama de Grassmann del flujo exergético en el PTES, WSC-HPCO2-sal 1

De la figura se destaca que los procesos de mayor destruccion de exergia son los procesos
de carga (Power to Heat) y descarga (Heat to Power), siendo mayor en el primero. En este
caso, la tercera mayor fuerte de destruccidon de exergia ocurre en el intercambiador de
calor entre el sistema TES y el ciclo de descarga. En el resto de la seccidon se compara la
destruccion de exergia en las demas configuraciones y se realiza especial énfasis en lo que
ocurre dentro de la bomba de calor.

4.3.1 Exergia destruida por subproceso

La exergia destruida por subproceso es comparada para las configuraciones estudiadas en
la Figura 4 - 37 para la sal 1.
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Figura 4 - 37: Exergia destruida por subproceso en las diferentes configuraciones PTES; sal 1
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En este caso se observa que los sistemas con ciclo Brayton de descarga presentan
aproximadamente un 30 % mas de destruccion de exergia que los ciclos con WSC, excepto
para el sistema que tiene calentador eléctrico en el ciclo de carga. En cuanto a la
distribucion de la destruccion de exergia, en los sistemas con ciclo de descarga Rankine el
mayor porcentaje ocurre en el ciclo de carga, seguido del ciclo de descarga y otra cantidad
importante ocurre en el intercambiador entre el TES y la descarga. Esto es debido a la
mayor diferencia de temperatura en la transferencia de calor entre las sales y el vapor por
el cambio de fase de este tltimo. En la configuracion con calentador eléctrico, la zona gris
representa la exergia total destruida de la bomba de calor, el calentador eléctrico e incluye
ademas la ocurrida en el intercambiador P2H-TES. Esta es cerca de 33% mayor que en
otras configuraciones con WSC. Por su parte, en los sistemas con ciclo Brayton, la mayor
cantidad de destruccion de exergia sucede en el ciclo de descarga (cerca de 50% mayor
que en el ciclo de carga) y en general los ciclos Brayton con intercooling en el compresor
principal se destruye menos exergia que en los ciclos con intercooling parcial. La exergia
destruida en el sistema TES compuesto por los tanques de almacenamiento no es muy
significativa en comparacion con los otros subprocesos.

En la Figura 4 - 38 se analiza la exergia destruida en las configuraciones usando la sal 3.
En general los niveles de destruccion de exergia aumentan en los sistemas con ciclo de
descarga WSC y el sistema con el calentador eléctrico en el ciclo de carga ahora es la
configuraciéon con mayor destruccion, incluso superior a la generada en los sistemas con
ciclo Brayton, debido principalmente al peor desempefio en el ciclo de carga y el
intercambiador TES-H2P. Similarmente, en los demas ciclos con WSC el mayor aumento
de la destruccion de exergia se da precisamente en este intercambiador. En los sistemas
con ciclo Brayton no se aprecia variacion significativa al cambiar el medio de
almacenamiento.
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Figura 4 - 38: Exergia destruida por subproceso en las diferentes configuraciones PTES; sal 3
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Teniendo en cuenta los resultados anteriores, se ratifican los sistemas con ciclo WSC como
las configuraciones con mejor desempeno exergético para los parametros de operacion
estudiados. En este caso los esfuerzos deben estar orientados en mejor la eficiencia
exergética de la bomba de calor y en la transferencia de calor entre las sales y el sistema
de descarga. Esto ultimo garantizando el menor pinch point posible. Comparando las
diferentes opciones de carga, el sistema con CO2 presenta levemente menor destruccion
de exergia que en los casos con aire y argon, y entre estas, no hay una diferencia
significativa. Los sistemas que consideran ciclo Brayton, destruyen gran cantidad de
exergia en la descarga y debido a las condiciones de temperatura, provocan también peor
desempeiio en los ciclos de carga. Es por esto que la implementacion de ciclos Brayton
para sistemas PTES requeriria un estudio econémico para una evaluacién completa ya que
desde el punto de vista exergético se encuentran en desventaja.

4.3.2 Exergia destruida en Bomba de calor

En la Figura 4 - 39 se presenta la destrucciéon de exergia por unidad de masa de fluido al
interior de los ciclos de carga. En esta se destaca que los ciclos de carga de los sistemas
con descarga Brayton, tienen los menores niveles de exergia destruida por unidad de
masa, lo cual difiere de los resultados mostrados anteriormente. Esto sucede porque el
flujo masico en estos sistemas es mucho mayor que en las configuraciones WSC y por eso
finalmente la destruccion total de exergia es mayor. El porcentaje de aporte en la exergia
destruida por dispositivo permanece relativamente constante, teniendo al compresor y
turbina como los mayores responsables en este aspecto y en un nivel similar. La exergia
destruida en el recuperador es baja excepto en los ciclos con CO2, debido a que en estos
se incrementa la diferencia de temperatura entre el estado 5y 1 por la forma transcritica
del ciclo.
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Figura 4 - 39: Exergia destruida por dispositivo en la bomba de calor para varias configuraciones PTES; sal 1
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Figura 4 - 40: Exergia destruida por dispositivo en la bomba de calor para varias configuraciones PTES; sal 3

El estudio anterior se realiza para la sal 3 en la Figura 4 - 40. En este caso se destruye
menos exergia por unidad de masa para todas las configuraciones en casi 50%. La
diferencia entre los sistemas con WSC y Brayton ahora se reduce y el aporte en la exergia
destruida por la turbina y el compresor se hace también mas nivelado.

Eficiencia exergética de los dispositivos

En la Figura 4 - 41 se muestra la eficiencia exergética de los dispositivos principales en las
configuraciones con descarga WSC. En estas, la eficiencia del recuperador es la mas alta
en los ciclos con aire y argbén y se reduce en los casos con CO2, por lo explicado
anteriormente donde la diferencia de temperaturas del CO2 en el intercambiador es
mayor. En general, la eficiencia exergética del compresor es mayor que la de la turbina.
Teniendo en cuenta estos resultados y la destrucciéon de exergia por unidad de masa, el
compresor se presenta como el dispositivo mas importante y sensible ya que con un
rendimiento en eficiencia mayor, provoca la misma destrucciéon de exergia que la turbina.
En este caso de estudio la eficiencia isentropica del compresor fue establecida en 80% y lo
anterior supone que debe garantizarse que el compresor no tenga un rendimiento inferior
a este, ya que una disminucion en la eficiencia exergética puede generar un mayor impacto
en la exergia destruida. Por su parte las turbinas también tienen asignadas la misma
eficiencia isentropica, pero su eficiencia exergética es menor, por lo que el margen de
mejoramiento es mayor y esfuerzos pueden ser concentrados en implementar turbinas
con una eficiencia cercana al 90%.
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Figura 4 - 41: Eficiencia exergética de los dispositivos en el ciclo de carga

Exergia destruida en sistema bomba de calor con calentador eléctrico

En la Figura 4 - 42 se muestra la exergia destruida por unidad de masa, esta vez para todas
las sales fundidas, en la configuracion con calentador eléctrico. Los subprocesos
mostrados son los principales en la elevacién de la temperatura de las sales. El
condensador se refiere al intercambiador entre la bomba de calor y las sales, las cuales
luego pasan por el calentador eléctrico hasta su temperatura final. En estos resultados se
observa el importante efecto de la adicion del calentador eléctrico en la destruccion de
exergia, el cual en el caso de la WSC-HPCOz2-sal 1, debe elevar la temperatura de las sales
desde 465 a 553 °C (delta de 88 °C). Esto es mucho menor en comparacion a lo realizado
por la bomba de calor, que lleva las sales desde 300 a 480 °C (delta de 180 grados) y sin
embargo, la destruccion de exergia es similar. De lo anterior, los sistemas con calentador
eléctrico, son desde el punto de vista exergético sistemas a evitar. En el evento de que no
se cuente con un compresor apropiado para elevar la temperatura del CO2 hasta lo
requerido por parte de los ciclos de descarga, una mejor alternativa es el uso de bombas
de calor con aire o argén. La eleccion final debe contemplar un estudio econémico para
comparar los costos de los sistemas (probablemente menor en la configuracion con
calentador eléctrico) y la eficiencia. La exergia destruida por un ciclo de carga
completamente basado en calentadores eléctricos es mayor segin lo estudiado (y lo
reportado por [23]) y se necesitaria un consumo de potencia mucho mayor para una
potencia de descarga establecida.
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Figura 4 - 42: Exergia destruida en el ciclo de carga con CO2 y calentador eléctrico en serie

4.4 Estudio de sensibilidad

En esta seccion se analiza el efecto de la variacion de diferentes parametros operacionales
en el desempeiio del sistema PTES. Estos son la temperatura maxima del ciclo de
descarga, presion maxima, temperatura ambiente y eficiencia isentropica de las
turboméaquinas. Los parametros de desempeno estudiados son la RTE, relacion de
presiones en la bomba de calor, densidad de potencia y energia y costo de inventario de
sales fundidas. El analisis tiene en cuenta el efecto de cambiar la sal usada sélo en los casos
donde la variacion es significativa.

4.4.1 Variacion de la temperatura maxima

Para la variacion de la temperatura maxima fueron usadas la sal 3 y 5 ya que estas sales
tienen un limite maximo de temperatura cercano a 800 ° C. La sal 4 tiene un limite de
temperatura similar, pero con este medio de almacenamiento, la configuraciéon con
calentador eléctrico y CO2 en el ciclo de carga no cumple la segunda ley. Como se explicd
anteriormente, la temperatura minima de operacion de la sal 4 estd muy cercana a la
temperatura maxima alcanzada por los compresores actuales de CO2, lo cual origina que
la destruccion de exergia en el evaporador sea negativa al resolver el sistema de
ecuaciones. La tendencia de los resultados al variar la temperatura maxima de operacion
es similar para todas las sales, por lo que s6lo se muestran los resultados para la sal 5. La
temperatura maxima del ciclo de descarga fue variada en el rango de 535 a 570 °C. El
limite superior del rango tiene en cuenta el delta de temperatura de 15 grados con las sales,
y entre estas y el fluido de trabajo del ciclo de carga (también de 15), con el fin de no
superar la temperatura maxima de los compresores de aire (600 °C) que marca el limite
de la tecnologia actual.
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Figura 4 - 43: Variacion de la RTE con la temperatura maxima del ciclo de descarga; sal 5

En la Figura 4 - 43 se muestra la variacion de la RTE para todas las configuraciones PTES
con la sal 5. En esta, la RTE aumenta con la temperatura maxima como era de esperarse,
excepto en el caso WSC-HPEHCO2. En esta configuracion la RTE permanece casi
constante. Esto es debido a que, si bien la eficiencia exergética del ciclo de descarga
aumenta, el COEP de este ciclo de carga tiende a disminuir. Esta disminucién es el
resultado de que la temperatura maxima de la bomba de calor permanece en 480 °C
mientras la diferencia de temperatura que debe ser elevada con el calentador eléctrico
aumenta. Esto resulta en el aumento total de la destrucciéon de exergia. En las otras
configuraciones el aumento de la RTE es aproximadamente constante. Se observa que el
sistema WSC con ciclo de carga de CO2 es mas sensible que los basados en aire y argéon
con aumento en la RTE cerca del 1.5%, mientras que en estos ultimos el incremento no
alcanza el 1%. Los sistemas con ciclo de descarga Brayton son los mas favorecidos con el
aumento de la temperatura maxima y el incremento en la RTE es superior al 3% para BPC
y de 2.5% en el BIC.

En la Figura 4 - 44 se presentan el resto de pardmetros de desempeno y su variacion con
la temperatura maxima del ciclo de descarga.
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La relacion de presiones para los sistemas con ciclo WSC incrementa en general, pero la
configuracion con CO2 en el ciclo de carga es la méas sensible con aumento de 32%, lo que
la pone en desventaja frente a sistemas con aire y argon donde los requerimientos del
compresor seran menores a medida que se aumente la temperatura de operacion. En las
configuraciones con ciclo Brayton la relacion de presion practicamente permanece
constante. En cuanto a la densidad de potencia, hay un aumento en la mayoria de
configuraciones. La excepcion, es el sistema WSC con CO2 en donde pp disminuye.
Teniendo en cuenta que la densidad de potencia se defini6 como la relacion entre la
potencia de descarga y el flujo volumétrico en el ciclo de carga, y que la primera se
mantiene constante, este parametro depende Gnicamente en lo ocurrido en la bomba de
calor. En este caso, el flujo volumétrico aumenta con el incremento de la temperatura
maxima. Este aumento no ocurre directamente y depende a su vez del flujo masico y la
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densidad del fluido. Debido a que la diferencia de temperatura se va haciendo mayor en
el ciclo de descarga, el flujo masico requerido de sales y por tanto de CO2 se hace menor.
Sin embargo, esto es contrarrestado por la caida rapida de la presién minima de la bomba,
que provoca la disminucion de la densidad del fluido de trabajo. Finalmente, este efecto
es mas determinante en el aumento de flujo volumétrico. Esta disminucién de la densidad
de potencia es de 9%. En las configuraciones utilizando aire y argén, la densidad de
potencia aumenta 0.7% y 6% respectivamente, mientras que en el sistema con calentador
eléctrico la densidad de potencia aumenta rapidamente con 76%. En los sistemas con ciclo
Brayton la variacion de la densidad de potencia no es significativa. La densidad de energia
por su parte incrementa en todas las configuraciones especialmente en los sistemas WSC
con 16% lo cual resulta ventajoso. Finalmente, en cuanto al costo de inventario de sales,
este disminuye en todos los sistemas. En aquellos con WSC como ciclo de descarga, el
costo se reduce 16% y en los de ciclo Brayton 8%.

De los resultados anteriores, el incremento de la temperatura maxima de descarga genera
un efecto positivo en los sistemas PTES. Sin embargo, deben estudiarse cuidadosamente
los beneficios en comparacion de los costos, en especial en el sistema WSC-HPCO2 en
donde si bien la RTE aumenta, hay que tener en cuenta que los requerimientos en el
compresor también aumentan y la densidad de potencia disminuye. Al contrario, en los
casos con aire y argon, todos los parametros estudiados mejoran, excepto la relacion de
presion que se hace mayor pero en menor proporcion que lo hace con el CO2. Para los
sistemas con ciclo Brayton el beneficio en la mejora de RTE es el mayor, pero los otros
parametros de desempeiio no se ven afectados de forma importante.

4.4.2 Variacion de la presion maxima

Para la variacion de la presion maxima en los sistemas se analizaron dos casos. En el
primero se incrementa solamente la presion de operaciéon de la bomba de calor, mientras
que en el segundo, la presion del ciclo de descarga también es aumentada. En este segundo
caso, se toma en cuenta que el ciclo WSC tiene una frontera de presion cerca de 22 MPa
después del cual el ciclo Rankine subcritico pasa a ser supercritico.

En la Figura 4 - 45 se muestra la variacion de la RTE con la presion del ciclo de carga. Este
parametro de desempefio no presenta variacidon significativa en las configuraciones
estudiadas salvo en el sistema WSC-HPCO2 en donde la RTE aumenta hasta una presion
de 23 MPa. Esto es debido a que con las condiciones de temperatura maxima y tasa de
recuperacion, el COEP maximo de estos ciclos corresponde a la presion limite impuesta,
lo cual sucede hasta 23 MPa. A partir de esta, pese a aumentar el limite de presion, el valor
optimo para el ciclo de carga permanece constante. Durante este proceso, el COEP
aumenta gradualmente y es el determinante de que la RTE también aumente, en vista de
que la operacion en el ciclo de descarga no cambia. En las demas configuraciones WSC,
con ciclo de carga basado en aire y argéon, como se menciond en la seccidon de resultados,
el COEP no depende de la presion méaxima del sistema. Lo mismo sucede para las
configuraciones con ciclo Brayton en la descarga. En el sistema WSC-HPEHCO2, si bien
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la presion es optimizada en cada iteracion, esta no coincide con el limite maximo impuesto
y el COEP del ciclo no presenta variaciones significativas.
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Figura 4 - 45: Variacién de la RTE con la presién maxima del ciclo de carga; sal 1

En la Figura 4 - 46 se presentan los resultados de la variacion de los demas parametros.
La relacion de presiones, densidad de potencia y costo de sales permanecen constante (con
la excepcion del sistema WSC-HPCO2, en donde la relacion de presiones disminuye
ligeramente) Es en la densidad de potencia donde se observan los mayores beneficios de
incrementar la presion en el ciclo de carga. Este parametro aumenta en la mayoria de los
las configuraciones. S6lo en el caso de WSC-HPEHCO2 permanece practicamente
constante debido a que las variables que controlan el flujo volumétrico, como la presion
minima de operacion y flujo mésico no varian considerablemente. En los demaés sistemas,
pp incrementa linealmente, ya que la presion minima aumenta constantemente y por
tanto la densidad del fluido también. Sélo en el caso WSC-HPCOz2 el incremento se detiene
a partir de 23 MPa por lo comentado anteriormente. El aumento de la densidad de
potencia en este sistema es 53% mientras que en los otros es de 66%.
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Figura 4 - 46: Variacion de parametros con la presion maxima del ciclo de carga: a) relacion de presiones, b)

densidad de potencia, c) densidad de energia, d) Costos de inventario de sales; sal 1

El segundo caso de estudio, en el que se varia la presion del ciclo de carga y descarga
conjuntamente, se muestra a partir de la Figura 4 - 47. La RTE aumenta
considerablemente en todas las configuraciones, en especial en los sistemas con ciclo
WSC, en los que debido al salto en la eficiencia exergética de los ciclos Rankine
supercritico, a partir de 23 MPa se presenta una discontinuidad en la RTE. Tomando en
cuenta los valores extremos, en estos sistemas la RTE aumenta entre 8 y 10%, siendo mas
sensible la configuracion WSC-HPCO2. En las configuraciones con BIC aumenta 11.5% y
8% en BPC. Se puede observar que desde el punto de vista exergético es mas recomendable
incrementar la presion de operacion del ciclo de descarga.
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Figura 4 - 47: Variacion de la RTE con la presion maxima en los ciclos de carga y descarga; sal 1

En cuanto a los otros parametros de desempeiio, en la Figura 4 - 48 se observa que la
relacion de presiones tiene un minimo en 19 MPa en los sistemas con ciclo de descarga
WSC. Esto se debe al comportamiento del ciclo de descarga, que afecta las temperaturas
de las sales fundidas en el intercambiador de calor. Empezando en 15 MPa y aumentando
la presién de operacidn, la diferencia de temperatura en las sales fundidas se hace menor,
pero a partir de 19 MPa y cerca de la presion critica, esta diferencia aumenta y afecta el
comportamiento de la bomba de calor. Pese a esto, en términos generales se puede decir
que la relacion de presion no varia considerablemente. El caso contrario sucede en los
sistemas con ciclo Brayton en donde r incrementa cerca de 22% en los ciclos con CO2 y
13% en los que tienen aire y argén. En cuanto a la densidad de potencia, se presenta
incrementos considerables. Para el sistema WSC-HPCO2 el incremento es de 72%
mientras que para los ciclos usando aire y argon es de 80%. En los sistemas WSC-
HPEHCO2 la densidad de potencia disminuye hasta llegar a 19 MPa, para luego aumentar
rapidamente. Esto esta estrechamente relacionado a lo comentado sobre la temperatura
de las sales en la relacién de presiones. La disminucion en la diferencia de temperaturas
de las sales hace que el flujo méasico incremente en la bomba de calor. A partir de 19 MPa
la temperatura de las sales cambia rapidamente y el flujo méasico se reduce, permitiendo
que el flujo volumétrico también disminuya y por tanto la densidad de potencia aumente.
En los sistemas con ciclo Brayton se presenta el mayor incremento de densidad de
potencia de hasta 150%, en el caso del BIC-HPArgon por ejemplo. Finalmente, la densidad
de energia y costo de sales no se ven muy afectados en los sistemas con ciclo WSC, pero si
en los sistemas con ciclo Brayton en donde la densidad de energia incrementa cerca del
50% y el costo de sales disminuye 30% con BPCy 38% con BIC.
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Figura 4 - 48: Variacion de parametros con la presion maxima del ciclo de carga y descarga: a) relaciéon de
presiones, b) densidad de potencia, c) densidad de energia, d) Costos de inventario de sales; sal 1

Con base en estos resultados, es claro que incrementar la presion en los ciclos de descarga
genera mas beneficios en los sistemas PTES que hacerlo en el ciclo de carga. El aumento
en la presion de la bomba trae consigue mejoras significativas en el aspecto de la densidad
de potencia solamente. En este sentido, la realizacion de esta mejora en la presion depende
de la comparacion en el ahorro econémico de tener sistemas mas compactos versus
sistemas con dispositivos de mayores requerimientos (tuberias, turbomaquinas,
intercambiadores, etc.) Si se lleva a cabo el aumento de presion en la carga y descarga
conjuntamente, el incremento en la densidad de potencia se ve reforzado. Ademas, se
presentan claros beneficios en la RTE. En los sistemas con ciclo de descarga Brayton, el
ahorro en el costo de sales y tanque de almacenamiento también es importante.
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4.4.3 Variacion de la temperatura ambiente

En esta seccidon se estudia el efecto de la temperatura ambiente en el desempeiio de los
sistemas PTES. Para este parametro de desempefio se analizan dos casos de estudio. El
primero contempla los efectos de la temperatura ambiente solamente en los ciclos de
carga, en vista de que la fuente que proporciona calor en el evaporador es el aire ambiente.
Por su parte, en los ciclos de descarga, asumiendo que son refrigerados con agua de mar
a una temperatura relativamente constante, no hay cambio en la operacion (eficiencia
energética). Se tiene en cuenta ademéas que la variacion de la temperatura ambiente,
aparte de influir en las condiciones operativas de la bomba de calor, también lo hace en el
calculo de los flujos exergéticos ya que el nivel de referencia cambia. Este nivel de
referencia debe ser el mismo para los deméas subprocesos (intercambiadores, TES, ciclo
de descarga) con motivo de que los calculos exergéticos sean correctos y la RTE calculada
sea equivalente a la obtenida con eficiencias de primera ley (RTE = COP * 1;rgs *
N1,pischarge)- EN €l segundo caso se analizan los ciclos de descarga Brayton refrigerados

con aire seco, en los cuales, la temperatura ambiente tiene un papel fundamental [83].
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Figura 4 - 49: Variacion de la RTE con la temperatura ambiente en los ciclos de carga; sal 1

En la Figura 4 - 49 se presenta la variacion de la RTE con la temperatura ambiente. La
RTE para todos los sistemas aumenta de forma lineal, cerca de 1.5%, excepto el WSC-
HPCO2 que es el mas sensible con un aumento de casi 1.9% y el WSC-HPEHCO2, el menos
sensible con 1.2%. Este comportamiento es debido principalmente, al aumento de la
eficiencia exergética del ciclo de descarga, a pesar que se presenta una disminucién en la
eficiencia de intercambiadores de calor y COEP del ciclo de carga. En la descarga, como el
nivel de referencia aumenta, la cantidad de exergia que acompana al calor que entra al
ciclo disminuye, provocando el aumento de la eficiencia exergética al mantenerse el
trabajo resultante. La disminuciéon del COEP, es producida por la reduccion del potencial
de exergia en virtud a la caida del diferencial de temperatura operativa de la bomba de
calor (cuya temperatura maxima permanece constante respecto a la temperatura
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ambiente y la del fluido de trabajo en el evaporador, que van en aumento). El resultado
coincide con la RTE calculada a partir de cantidades energéticas. E1 COP en estos casos
aumenta, lo cual es consistente con lo reportado por [23], en donde el desempeio
energético de la bomba mejora al reducir el diferencial de temperatura producido el
sumidero y fuente de calor.
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Figura 4 - 50: Variacion de parametros con la temperatura ambiente en el ciclo de carga: a) relacion de presiones,
b) densidad de potencia, c) densidad de energia, d) Costos de inventario de sales; sal 1

En la Figura 4 - 50 se presentan los resultados de otros pardmetros de desempeio. Entre
estos, la densidad de potencia es el Ginico que presenta variaciones, especificamente en los
sistemas con ciclo de descarga WSC y ciclo de carga utilizando CO2. En el sistema WSC-
HPCO2, entre 10 y 15 °C de variacion de la temperatura ambiente, se presenta un leve
aumento de pp. Este comportamiento se debe a que, a 10 °C, la presion optimizada de la
bomba de calor esta por debajo del limite de presion de 20 MPa. La densidad del CO2 en
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el ciclo de carga se reduce y se traduce en aumento del flujo volumétrico. A partir de 15
grados, la presion de operacion se mantiene en 20 MPa. En el sistema WSC-HPEHCOz2 se
da un aumento de la densidad de potencia en todo el rango estudiado para la temperatura
ambiente. En cada iteracion, la presion de operacion optimizada aumenta, por tanto el
flujo volumétrico disminuye al interior de la bomba de calor, en virtud del aumento de
densidad del CO2. Esto finalmente provoca un aumento en la densidad de potencia del
107%.

El segundo caso, en el que se varia también la temperatura ambiente en los ciclos de
descarga Brayton, es presentado en la Figura 4 - 51. La RTE en estos sistemas aumenta en
un principio, pero luego a partir de 15°C, decrece rapidamente conforme incrementa la
temperatura ambiente. Este comportamiento es debido a que para temperaturas
ambientes entre 10 y 15 °C, los parametros operacionales de los ciclos de descarga no
cambian, es decir, se mantiene la temperatura de entrada en los compresores en 32 °C
(estados 7 y 11, en Figura 4 - 3 y Figura 4 - 4). De acuerdo la literatura [83], es la
temperatura minima por sobre el punto critico del CO2, recomendada para los ciclos de
descarga Brayton con CO2 supercritico. A partir de 15 °C en la temperatura ambiente, la
temperatura minima en los compresores es influenciada y aumenta conforme a una
diferencia de temperatura asignada de 17 grados. En el rango 10-15 °C, las condiciones de
temperatura en el ciclo de descarga no varian, pero si lo hace la temperatura ambiente. La
referencia aumenta y esto provoca la disminucién de la exergia del calor que ingresa al
ciclo. Como la potencia de salida permanece constante se da ese breve incremento. A partir
de este punto, las condiciones en la entrada de los compresores varian y conforme esta
temperatura aumenta, las eficiencias de primera y segunda ley disminuyen en el ciclo de
descarga. A esto se suma que el COEP del ciclo de carga también disminuye como en el
caso previo. La suma de estos efectos genera que la RTE se reduzca para este caso en 6.5%.
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Figura 4 - 51: Variacion de la RTE con la temperatura ambiente en los ciclos de carga y descarga (Brayton); sal 1
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Los demas parametros de desempefio son presentados en la Figura 4 - 52. La relacion de
presiones en la bomba de calor muestra una tendencia similar a lo que ocurre en la RTE.
Permanece constante en un principio a causa de que los niveles de temperatura no se ven
afectados por el ciclo de descarga. Luego disminuyen conforme la tasa de recuperacion
aumenta y las presiones del ciclo de carga son optimizadas en cada iteracion. La densidad
de potencia sigue esta misma tendencia y disminuye conforme la presion minima decrece.
También es el resultado de la influencia del flujo masico en la bomba de calor, que
incrementa debido a la modificacion de la diferencia de temperatura de las sales fundidas
en la integracion con el ciclo de descarga. La densidad de potencia se reduce en 13% para
estos sistemas. La densidad de energia también se ve afectada por la disminuciéon del
diferencial de temperatura en las sales y el aumento del flujo masico. La densidad de
energia decrece en 8%. Finalmente, el costo del inventario de las sales aumenta en 17%
debido a que se requiere mayor cantidad del medio de almacenamiento.
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El aumento de la temperatura ambiente por tanto, tuvo efectos variados en el desempeiio
de los sistemas PTES. En sistemas con ciclos de descarga refrigerados con agua, a
temperatura baja y constante, provoc6 una mejora en la RTE, debido al incremento del
COP en la bomba de calor, si la temperatura del fluido de trabajo en el evaporador también
aumenta. Esto es punto importante a tener en cuenta, si se busca aumentar la RTE de un
sistema PTES integrado a un ciclo de descarga cuya operacién no sea modificable. Cuando
el ciclo de descarga es refrigerado con aire ambiente, el aumento de temperatura de este,
produjo la reduccion en el desempeio de los sistemas.

4.4.4 Variacion de la eficiencia isentropica de las turbomaquinas

A continuacidn, se realiza el analisis de la variacion de los parametros de desempefio de
las configuraciones PTES, al modificar la eficiencia isentrépica de las turboméaquinas.
Para este estudio se variaron simultidneamente en el rango 0.75-0.95, las eficiencias de
turbinas, compresores y bombas centrifugas en los ciclos de carga y descarga.
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Figura 4 - 53: Variacion de la RTE con la eficiencia isentropica en los dispositivos de los
ciclos de carga y descarga; sal 1

En la Figura 4 - 53 se presenta la variacion de la RTE en los diferentes sistemas. En
general, la RTE incrementa casi linealmente con la eficiencia isentrépica para todas las
configuraciones. En el caso de los sistemas con ciclo de descarga Brayton, este incremento
es cercano al 65%. De estos, las configuraciones con ciclos de carga usando aire y argon,
son mas sensibles que en el sistema con CO2, en 1% de incremento adicional. Por su parte,
en los sistemas con ciclo de descarga WSC el aumento de la RTE es mas reducido. El
sistema con CO2 en el ciclo de carga tiene un incremento en la RTE de 33%, mientras que
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en los que tienen aire y argon es de alrededor de 38%. En el sistema con argon es 0.5%
mayor respecto al del aire. Adicionalmente, hasta una eficiencia isentropica de 85%, el
sistema con CO2 cuenta con una mejor RTE. A partir de este punto, es superado por los
sistemas con aire y argon. Esto quiere decir que sistemas con CO2 en el ciclo de carga
pueden tener mejor rendimiento a baja eficiencia isentropica. Con eficiencias cercanas al
85%, no hay mayor distinciéon entre estas configuraciones con ciclo de descarga WSC. El
sistema con calentador eléctrico es el menos sensible, con un aumento en la RTE del 30%.
De estos resultados también se observa, que los sistemas con ciclo de descarga Brayton
son mas sensibles al nivel de eficiencia isentropica de las turbomaquinas. Es
recomendable por tanto, usarlos cuando se puedan garantizar dispositivos con buen
desempeio. En general, a baja eficiencia isentrépica, los sistemas con WSC en la descarga
tienen mejor rendimiento exergético.
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En la Figura 4 - 54 se presentan los resultados de la variaciéon de otros parametros de
desempeiio con la eficiencia isentrépica. La relacion de presiones de la bomba de calor en
el sistema WSC-HPCO2, aumenta considerablemente con 42%. Por otra parte, en las
configuraciones WSC con aire y argon en el ciclo de carga, y aquella con calentador
eléctrico, la relacién de presion incrementa 27, 17% y 32% respectivamente. En los
sistemas con ciclo de descarga Brayton, aunque el valor absoluto de la relacion de presion
es mucho menor, el incremento con la eficiencia isentropica es similar al caso con WSC.
Se da igualmente que el incremento de r, es el mayor en las configuraciones con CO2 y el
menor en los sistemas con argon.

El comportamiento de la relacion de presiones en los ciclos de carga tiene un papel
importante en la variacion de la densidad de potencia. En el sistema WSC-HPCO2 en
donde r aumenta considerablemente, la densidad de potencia tiene uno de los mayores
porcentajes de disminucion (-17%). Lo cual es debido a que la presiéon maxima optimizada
para maximizar el COEP corresponde a la presion limite de 20 MPa, por lo que un
aumento en r, significa la disminucién de la presién minima. Esta disminucion, impacta
negativamente a la densidad de potencia por el aumento de flujo volumétrico. Esto a pesar
de que el flujo méasico en el ciclo de carga disminuye, conforme disminuye el
requerimiento de sales fundidas por la mejora en desempeio del ciclo de descarga. En el
sistema WSC-HPAIr ocurre una situacion similar que con el CO2, pero la disminucion es
menor (-6.7%). La causa es que la tasa de aumento de la relacion de presion es menor. En
el sistema WSC-HPArgon a diferencia, se da un maximo en la densidad de potencia cerca
de 90% en la eficiencia isentrdpica. Esto ocurre porque la presion minima en el ciclo de
carga cambia lentamente y el comportamiento de la densidad de potencia es dominado en
primera instancia por la disminucion de flujo masico en el ciclo. En el caso del sistema
WSC-HPEHCO2 el comportamiento de p, es singular. La densidad de potencia se reduce
rapidamente (-58%) entre 75 y 82.5% de eficiencia isentrépica. A partir de este punto,
aumenta levemente, pero de forma constante. Este comportamiento es debido a las
presiones en el ciclo de carga. Si bien para este sistema la relacion de presiones aumenta,
la presion maxima optimizada no corresponde al limite superior y sucede que, en un
principio, ambos niveles de presion en la bomba de calor disminuyen, pero la presion
minima en mayor proporcion. La reduccion en la presion minima conlleva a la
disminucion de la densidad de potencia. Comenzando en 82.5% de 7;,, la presion minima
queda constante en cada iteracion y la presion maxima aumenta. La disminucién del flujo
masico en el ciclo de carga, como resultado de la mejora en el desempenio del ciclo de
descarga, tiene mayor peso y da como resultado el aumento en la densidad de potencia.

En relacién a la densidad de energia, en los sistemas con ciclo de descarga WSC, esta
disminuye levemente. La energia térmica requerida por el ciclo de descarga disminuye,
como resultado de la mejora en desempeno. Sin embargo, la tasa de esta disminucion es
menor que la producida en el volumen requerido de sales fundidas. En los sistemas con
ciclo Brayton en la descarga, la densidad de energia aumenta entre 30y 45%, debido a que
la energia térmica demandada disminuye considerablemente, en relacion a la reduccion
en volumen de sales fundidas requeridas. Los costos del inventario de sales siguen la
misma tendencia que en la densidad de energia. Para sistemas con ciclo de descarga WSC,
la disminucion no es significativa, mientras que en las configuraciones Brayton disminuye
46% para el BPC y 50% para el BIC.
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Teniendo en cuenta estos resultados, se puede observar que el rendimiento exergético de
las configuraciones PTES, mejora considerablemente como era de esperarse con el
aumento de la eficiencia isentropica de los dispositivos. Este aspecto es mucho mas
importante en los sistemas con ciclo Brayton, cuyo desempefio es méas sensible a baja
eficiencia isentropica. En los sistemas WSC se resalta adicionalmente, que la mejora en la
eficiencia de las turbomaquinas, impacta negativamente en la densidad de potencia y
requerimientos de compresor. Esta situacion es mas importante en la configuraciéon WSC-
HPCO2. Por tanto, a altas eficiencias isentropicas, los sistemas mas recomendables son
los que tienen en el ciclo de carga argon y aire, en ese orden.

4.5 Comparacion con tecnologias de almacenamiento eléctrico

En esta seccion se lleva a cabo la comparacion de los sistemas PTES analizados y las
tecnologias, Pumped Hydro Storage (PHS) y Compressed Air Energy Storage (CAES),
cuyos sistemas han sido demostrados y dominan el mercado de almacenamiento de
electricidad actual. Para esto se seleccionaron las configuraciones de integracion PTES de
mayor potencial y pardmetros de operacion 6ptimos en base al analisis realizado.

4.5.1 Configuraciones PTES y parametros de operacion potenciales

La configuracion que presentd mejor desempeiio de acuerdo a los resultados, para los
parametros de operacion de plantas termoeléctricas a base de carbon convencionales, fue
WSC-HPCO2-Sali. Es decir, la integracion de una bomba de calor usando CO2 en el ciclo
de carga, sal solar para el sistema de almacenamiento y ciclo Rankine en la descarga.
Teniendo en cuenta que el desempeno obtenido por esta configuracion es logrado con un
compresor teérico de CO2, con una temperatura maxima que no es alcanzada por la
tecnologia actual, se tiene en cuenta la opcion WSC-HPArgon-Sali. Aunque esta
configuracion da como resultado una RTE cerca de 1% mas baja, es la segunda mejor
opcion potencial dada la similitud con el aire y que compresores con este fluido pueden
alcanzar temperaturas de hasta 600 °C [23]. Ademas, la relacion de presiones que se
obtiene con la bomba de calor usando argon es baja, lo que puede reducir potencialmente
el costo del compresor. Se selecciona la sal 5 (8,1%NaCl + 31,3%KCI + 60,6%ZnCl2) como
medio de almacenamiento alternativo debido a que con esta se obtienen resultados
similares para la RTE y demas parametros. Adicionalmente, tiene una temperatura de
fusion baja y una temperatura de estabilidad térmica mucho mas alta, lo cual permite
explorar configuraciones de integracion con una temperatura de operacion maxima mas
elevada. Los sistemas PTES integrados a ciclos de descarga Brayton, no arrojaron
resultados muy favorables para el caso de estudio base. Sin embargo, en base al estudio
de sensibilidad, se estima que estas configuraciones pueden alcanzar un desempefio
comparable al obtenido con ciclos de descarga WSC, con parametros operativos més altos.
Es por esto que se selecciona el sistema BIC-HPAir-Sal1 como opcién adicional. La sal 4
(37,5%MgCl2 + 62,5%KCl) también es una alternativa apropiada como medio de
almacenamiento para estos sistemas, por lo que también se incluye.
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De acuerdo al estudio de sensibilidad, el pardmetro operativo que genera el mayor impacto
positivo en el desempeno de los sistemas estudiados es la eficiencia isentropica de las
turbomaquinas. Con eficiencias del 95% en los dispositivos de los ciclos de carga y
descarga, se obtienen RTE de méas del 60%. Sin embargo, estos valores no son realizables
aun en la practica. De acuerdo a [83], la tecnologia de turbinas de gases moderna puede
alcanzar eficiencias isentropicas de 93%, por lo que es seleccionado este valor (para las
turbinas se tiene en cuenta ademas una eficiencia mecanica de 95%). Por su parte,
compresores de alta temperatura no son cominmente usados en la industria, pero la
eficiencia de estos se encuentra cerca del 80% y es un buen margen de seguridad de
acuerdo a [23]. Sin embargo, para esta comparacion la eficiencia del compresor se asigna
en 90%, valor alcanzable segin lo reportado por [105]-[107]. El segundo parametro
operativo de mayor influencia es el nivel de presién maxima en los ciclos de carga y
descarga. Se establece en 25 MPa en ambos casos, nivel con el cual se logra considerable
mejora en la RTE de los sistemas (de esta forma el ciclo de descarga Rankine es
supercritico). Para la temperatura méxima, se evaltan distintas opciones con el objetivo
analizar el potencial de integracion de los ciclos de descarga Brayton, dado que estas
configuraciones son mas sensibles al aumento de la temperatura de operacion. Hasta una
temperatura de 550 °C en los ciclos de descargas, la sal solar puede ser usada en su limite
maximo de 565 °C. Con 570 °C en la descarga, se alcanza la temperatura limite de 600 °C
en la salida de los compresores de aire del ciclo de carga. Se evaltian adicionalmente para
los ciclos de descarga, 600 y 700 °C, niveles de temperatura proyectados para los ciclos
Brayton con CO2 supercritico ([108], [109]). Finalmente, la temperatura ambiente se
estableci6 en 15 °C, debido a que el aumento de esta, aunque podria mejorar el aumento
del rendimiento del ciclo de carga, no es un parametro controlable. Seleccionar una
temperatura ambiente baja, da un factor de seguridad a los resultados.

En la Tabla 4 - 9 se resumen los resultados para las configuraciones y parametros de
operacion seleccionados.

Tabla 4 - 9: Resultados de parametros de desempeno para escenarios potenciales de integraciéon PTES

COEPPZH RTE Pp TpoH XdTES PE COStO
Sistemas Ty, Sal
[-] [l [MW/(m3/s)] []  [MW] [kWh/m3] [USD]
1 0.8168  0.6375 4.48 8.858 6.504 196.09  $ 15,794,420.43
550
5 0.8167  0.6371 4.49 8.787  6.578 145.83  $ 25,833,542.00
sWSC-
HP CO2 570 5 0.8195 0.6406 4.22 10.170 6.610 156.84  $ 23,773,648.05
600 5 0.8224 0.6435 3.83 12.430 6.820 172.53  $21,324,233.95
700 5 0.8201  0.6467 2.83 21.830 8.045 220.69 $16,053,992.16
1 0.8178  0.6380 5.67 2.605 6.562 196.09  $15,794,421.42
550
5 0.8182  0.6380 5.66 2.595 6.636 145.83  $25,833,543.67
sSWSC-
HP_Argon 570 5 0.8185 0.6396 5.81 2750 6.667 156.84  $ 23,773,648.08
600 5 0.8196  0.6412 5.97 2.974 6.849 172.53  $21,324,233.77
700 5 0.8260 0.6445 6.29 3.670 8.003 220.69 $16,053,992.16
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Tabla 4 — 9. (Continuacion)

1 0.8548 0.6127 3.99 1.653 4.186 74.87 $ 41,512,362.53
550
4 0.8528 0.6073 3.55 1.522  5.136 48.84  $31,583,519.76
BIC-
HP_Air 570 4 0.8583  0.6154 3.87 1.593 4.424 55.33 $ 27,432,043.44
600 4 0.8645 0.6255 4.19 1.660 3.623 62.10 $ 23,862,197.72
700 4 0.8805 0.6469 4.61 1.704  3.059 71.89 $ 19,317,638.58

Con un nivel de temperatura de 550 °C se puede observar, para las configuraciones con
ciclo Rankine supercritico (sWSC), que la sal 1 es la mas indicada y da como resultado el
mejor desempeno, especialmente en densidad de energia y Costo de inventario de sales.
Comparando los ciclos de carga, en este mismo nivel de temperatura, el sistema que usa
argon es el mas adecuado ofreciendo una RTE un poco mayor (0.05%). Sobre todo, la
principal ventaja radica en una mayor densidad de potencia y relaciéon de presiones en el
ciclo de carga mucho mas baja (el 30% de lo obtenido con el CO2). Esto se traduce en un
sistema potencialmente mas compacto y con un costo de adquisicion y operacion del
compresor mas bajo.

Al aumentar la temperatura de operacion en la descarga, la sal 5 es usada en adelante para
los sistemas con sWSC en la descarga. En la configuracién con CO2 en el ciclo de carga,
los pardmetros de desempefio se comportan segin lo encontrado en el estudio de
sensibilidad. Incrementando en 150 °C la temperatura maxima y llegar hasta 700 °C, la
RTE tiene un aumento de 0.92%. La densidad de potencia por su parte, disminuye casi
40%. Lo mas sobresaliente se produce en el cambio de la relacion de presiéon y destruccion
de exergia en el sistema de almacenamiento. La primera aumenta mas del doble hasta
llegar a casi 22, lo cual es muy desfavorable para la operacion del compresor. La segunda
incrementa cerca del 20%. Para la configuracion con argéon en el ciclo de carga, al
incrementar la temperatura de operacién, la RTE aumenta pero lo hace en menor medida
que en el caso del CO2. Pese a esto, la densidad de potencia aumenta en 10%, y la relacion
de presiones, aunque aumenta, se mantiene por debajo de 4. Un aspecto importante a
tener en cuenta, es que de acuerdo a los resultados, la RTE alcanzable con un nivel de
temperatura de 550 °C y sal1 es de 63.75%. Yendo al limite de la temperatura de
compresores actuales de aire, es decir temperatura de operacion en la descarga de 570 °C,
la RTE esta en el rango de 64%. Otro punto a destacar, es que para los sistemas de
integraciéon en sWSC, a pesar que la mejora en rendimiento puede parecer poco
significativa, al aumentar la temperatura de operacion, la densidad de energia aumenta
significativamente por un lado (50%), y por otro el costo del inventario de sales se reduce
considerablemente (-37.8%). Esto es un indicativo de que es necesario optimizar el
sistema, teniendo en cuenta la mejora de rendimiento, aumento en contos de operacion y
ahorro en costos de adquisicion de equipos y sistema de almacenamiento. La RTE
alcanzable para estos sistemas, a 700 °C, es de 64.5% en promedio.

En el sistema con ciclo de descarga Brayton (BIC), a 550 °C, comparando las sales 1y 4, la
primera da como resultado mejor RTE, pp y pg. Con la sal 4 por el contrario, se obtiene
una relacion de presion y costo de sales menor, 8% y 24% respectivamente. Es esta ventaja
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en costo que permite a la sal 4 ser una opcién competitiva. Es necesario un anélisis técnico
y econdmico mas riguroso, para determinar la mejor opciéon de medio de almacenamiento
para esta configuracion. Al aumentar la temperatura de operacion de la descarga, la
mayoria de paradmetros de operaciéon presentan una mejora considerable, especialmente
la RTE que reporta un incremento de casi 4% y se alcanza 64.69%. La pp incrementa 30%,
mientras que la p; lo hace 47%. A pesar de que la relacioén de presion aumenta 12%, los
valores no sobrepasan 1.8 y los costos de operacién del compresor son potencialmente
bajos. Finalmente, el costo de sales fundidas se reduce 39%.

Comparando las configuraciones con sWSC y BIC, se puede observar que en la segunda,
se obtiene un gran rendimiento del COEP que supera en todo momento a los resultados
de los sistemas sWSC con CO2 y argon en el ciclo de carga. A 700 °C, el COEP de la
configuracion BIC-HPAir-S4 tiene el mayor incremento (2.77 %) y alcanza 88%. En
términos de RTE, al comparar el anterior sistema con el sSWSC-HPCO2-S5, se obtiene el
comportamiento mostrado en la Figura 4 - 55. El incremento de la RTE observado es
mucho més acentuado en la configuracion con ciclo de descarga BIC que a partir de 700
°C, comienza a sobrepasar los valores obtenidos con el sistema sWSC.
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Figura 4 - 55: RTE vs Tmax para configuraciones PTES potenciales

De acuerdo a Turchi et al. (2013) [83], los ciclos de descarga Brayton a altas temperaturas,
tienen una potencial ventaja sobre los sistemas Rankine supercriticos, debido a la mejora
en la eficiencia de primera ley. En ese trabajo, los investigadores compararon la eficiencia
de estos sistemas a una temperatura de 700 °C y presion de 25 MPa, variando la
temperatura de entrada de los compresores del ciclo Brayton (temperatura del
condensador para el ciclo Rankine) entre 45y 65 °C. En todo el rango de estudio se obtuvo
una diferencia promedio de 5% para la eficiencia térmica, en favor del ciclo BIC. En la

130



comparaciéon realizada en esta seccién, donde se mantuvo la temperatura minima y
presion de los sistemas de forma constante, variando la temperatura méxima, se
obtuvieron los resultados para la eficiencia energética y exergética mostrados en la Figura
4 - 56. En esta se observa que la eficiencia térmica del ciclo BIC sobrepasa la del ciclo
sWSC a partir de 570°C. Al llegar a 700 °C, la diferencia en eficiencia es de un poco mas
de 2% a favor del sistema BIC. Los resultados concuerdan con lo reportado en [83], sin
embargo, la diferencia es méas reducida, lo que sugiere que el ciclo de descarga Brayton
puede tener un mejor desempeiio cuando se eleva la temperatura baja del sistema (uso de
“dry cooling”). Se requieren mas estudios para confirmar esto, dado que los modelos
usados para el ciclo Rankine supercriticos son diferentes.
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Figura 4 - 56: Comparacion de eficiencias de ciclos de descarga sWSC y BIC, al elevar la
temperatura maxima de operacion

La eficiencia exergética del ciclo Rankine supercritico por el contrario, es superior en todo
momento a la del ciclo Brayton, a pesar que la tasa de aumento en este ultimo es superior
(1.31% contra 0.87%). Este resultado indica que la mejora en la RTE de la configuracion
PTES con ciclo BIC, no se da principalmente por el aumento en la eficiencia exergética del
ciclo de descarga. En primera instancia, la transferencia de calor entre las sales y el ciclo
Brayton es mejor, debido al perfil de temperatura del fluido de trabajo. Ademas, los niveles
de temperatura de las sales luego de la integracion con el ciclo de descarga, dan como
resultado un ciclo de carga con un desempefio més alto. Estos dos puntos propician un
alto COEP de la bomba de calor, y una baja destruccion de exergia en la integracion del
sistema de almacenamiento, que sumados, provocan el rapido aumento en la RTE.
Comparando estos resultados con lo reportado por Wang y He (2017) [85], la eficiencia
exergética del ciclo BIC de la Figura 4 - 56 es un poco mas baja, sin embargo, la tasa de
incremento, en el rango de estudio (500-700 °C), es similar y la eficiencia maxima
obtenida en [85] no supera el 78.5%. La baja eficiencia de segunda ley para el ciclo
Brayton, para una misma relacion trabajo de salida/entrada de calor, puede ser explicada
por la mayor pendiente del perfil h-s (entalpia vs entropia) del CO2. La exergia que
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acompana al calor que entra al ciclo es mayor, debido a que la diferencia de entropia
disminuye en el calculo de exergia de flujo (h — hy — T (s — sp)).

Con respecto a los demas parametros de desempeno, en la configuraciéon con ciclo de
descarga BIC, la densidad de potencia sigue un comportamiento mas favorable que en el
caso SWSC-HPCO2-S5, pero los valores estan por debajo del sistema sWSC-HPArgon-Ss,
entre 37y 27%. A pesar de esto, los valores de relacion de presiones en el sistema BIC-
HPAir-S4 son los menores de las configuraciones estudiadas. Adicionalmente, a 700 °C
de temperatura de operacion en el ciclo de descarga, la diferencia en el costo de inventario
de sales con la opcién sWSC, se reduce hasta 17%. En la densidad de energia, es donde
radica la mayor diferencia. Los valores del sistema BIC son en promedio 67% menores, lo
cual es bastante desfavorable para el costo de los tanques de almacenamiento, cuyo
tamafio sera probablemente mayor.

Como se dijo en secciones previas, la densidad de energia es producto de la energia total
necesaria para la operacion del ciclo descarga entre el volumen de las sales fundidas
utilizadas. La energia total es equiparable en ambas configuraciones ya que las eficiencias
energéticas no son tan diferentes, por lo que la principal discrepancia radica en el volumen
de sales. Este volumen es influenciado por la densidad de cada sal y la masa requerida, y
esta a su vez por el calor especifico y el diferencial de temperatura en los tanques. Las
densidades de la sal 4 y 5 son similares (1940 kg/m3 y 2080 kg/ms3) y el calor especifico
de la primera es mayor. Todo esto conlleva a que la diferencia de temperatura de las sales,
generada por cada ciclo de descarga, sea la causante de la diferencia en masas requeridas.
Las diferencias de temperatura en el intercambiador de calor principal de los sistemas
Brayton son las més bajas, propiciando por tanto, una mayor masa de sales fundidas
requerida. Si los tiempos de operacion de descarga son los mismos, el flujo masico de sales
serd mayor en los sistemas Brayton. Este aspecto fue comentado en la seccion de
resultados (Tabla 4 - 2) pero no ha sido evaluado con profundidad en el presente trabajo.
Sin embargo, es necesario para la estimacion del costo de operacion y adquisicion de las
bombas principales del sistema de almacenamiento. El cual, puede ser un factor limitante
para la implementacién de la integracion PTES y sales fundidas en general, en los ciclos
de descarga Brayton. En la Tabla 4 - 10 se presentan las diferencias de los flujos masicos
de las sales fundidas, para las opciones de integracion estudiadas.

Tabla 4 - 10: Comparacion de flujos masicos de sales fundidas para los ciclos de descarga estudiados
(Pmax=25 MPa, nis,Turbine=93%, nis,Compressor=90%, Tamb=15 0C)

m kg/s
Tmax [C] salt [ g/ ] %Dl:f
sWSC BIC

772.50 2010.97 61.59%

550
1281.41 3580.82  64.21%

570 1179.25 3110.10 62.08%

600 1057.76 2705.55 60.90%

700 796.33 2190.21  63.64%
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4.5.2 Comparacion de sistemas PHS, CAES y PTES

En esta seccion de resultados, se realizo el analisis de la integracion de sistemas PTES en
ciclos de descarga, con parametros de operacion de centrales térmicas a base de carbon
(538 °C, 16.2 MPa y eficiencia isentropicas de 80%). Luego, se llevo a cabo un estudio de
sensibilidad del desempefio de los sistemas, variando la temperatura, presion, eficiencia
isentropica de turbomaquinas y temperatura ambiente. Se culminé con el anélisis de
configuraciones y parametros de operacion optimos. A partir de estos resultados, se puede
establecer el rango de valores de los principales indicadores de desempeno, con la
finalidad de comparar los sistemas PTES estudiados, y las tecnologias PHS y CAES que
dominan el mercado actual de almacenamiento de electricidad a gran escala. En la Tabla
4 - 11 se presenta la comparaciéon de la RTE, pz y pp de estos sistemas.

Tabla 4 - 11: Comparacion de tecnologias de almacenamiento de electricidad: Round
trip efficiency, Densidad de energia y Densidad de potencia

PHS CAES PTES

RTE [%] 60-85  40-95 37-64.5
pg  [kWh/ms3] 0.2-2 3-12 37-221
pp  [MW/(m3/s)] 5 5.4 1-6.3

Los valores de la eficiencia y densidad de energia de los sistemas PHS y CAES fueron
extraidos de lo reportado en [6], [14], [16], [39], [42], [68]. En el rango de la RTE para las
instalaciones CAES, estan incluidas algunas modificaciones del sistema convencional
como el A-CAES, que elimina la necesidad de uso de combustibles fosiles y esta en etapa
de investigacion y desarrollo. Para las instalaciones CAES convencionales (D-CAES), el
umbral de la eficiencia estd en 70%. La densidad de potencia para sistemas PHS fue
consultado en [42], mientras que el valor para el sistema CAES fue estimado a partir del
proceso estudiado en [110], [111]. Los valores maximos para las configuraciones PTES
fueron tomados del estudio de sistemas y parametros de operaciéon 6ptimos. Los minimos
por su parte, son en su mayoria de las configuraciones con integraciéon inadecuada en
ciclos de descarga Brayton y condiciones de operacion sub-6ptimas.

Se puede observar de esta comparacion, que los sistemas PTES integrados a centrales
termoeléctricas analizados en el presente trabajo, tienen una RTE potencial (basada en
exergia) ubicada cerca del limite minimo del rango de sistemas PHS. Con respecto a los
sistemas CAES convencionales, la eficiencia esta un poco por debajo del maximo. A pesar
de esto, los sistemas PTES pueden contar con una densidad de energia y potencia muy
superior, haciéndolos potencialmente mas compactos. Esto puede influir en que los costos
capitales por unidad de energia y potencia, sean competitivos. Ademas, se anade como
ventaja que los sistemas PTES no tienen limitacion geografica y que ademéas pueden ser
integrados a centrales termoeléctricas convencionales, aumentando el factor de utilidad y
preservando los empleos en estas plantas.

133



Con respecto a las aplicaciones standalone, para integracion de almacenamiento de
electricidad en campos fotovoltaicos o e6licos, la tecnologia actual de baterias ha avanzado
en su desarrollo, pero es una opcién poco probable para almacenamiento a gran escala y
los sistemas PTES pueden tener un LCOE potencialmente menor a mayores horas de
almacenamiento ([14], [17], [33], [34]) y menor impacto ambiental ([31], [32]). Otra
opcidn, actualmente muy investigada, es integrar los sistemas PV (edlicos) en conjunto
con los CSP. En este caso, los sistemas PTES tienen también el potencial de competir
debido al alto costo capital y operativo asociado a los sistemas de torre central, por
ejemplo, y especialmente en paises como Alemania donde el DNI no es tan alto y los
sistemas CSP no serian probablemente costo-efectivos a futuro ([35]-[38]). Considerando
el desbalance geografico de la generacién de electricidad, en Chile y una vez mas Alemania,
en donde la principal produccion estd ubicada en el norte, el almacenamiento de
electricidad en puntos estratégicos del sur es una apuesta clara para el
descongestionamiento de nodos y estabilidad de la red, aumentando la posibilidad de
implementacion de tecnologias como PTES. Se requiere por tanto, estudios preliminares
adicionales para estimar el LCOE de esta tecnologia, operando en diversos modelos de
mercado como por ejemplo, el de arbitraje de energia y estimar el rango de escala y
capacidad en que el sistema sea costo-efectivo y competitivo ([28]—-[30]).
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5. Conclusiones y recomendaciones para futuros trabajos

En este trabajo de investigacion se realizo la evaluacion exergética de la integracion de
sistemas PTES, en centrales térmicas generadoras de electricidad de gran escala. Se
analizaron distintos modelos de descarga, ciclos de carga y sales fundidas como medio de
almacenamiento de energia. Se propusieron como resultado, configuraciones PTES
optimas, analizadas no s6lo en base a la eficiencia global, sino también usando otros
parametros de desempeino relacionados al tamafio y costos de los sistemas.
Adicionalmente, se da una perspectiva del potencial de los sistemas PTES en ciclos de
descarga Rankine supercriticos y Brayton, junto con condiciones operativas principales
para lograr el mayor rendimiento. Esta seccion presenta las conclusiones de este estudio,
discusién sobre la viabilidad de la tecnologia PTES y recomendaciones para futuros
trabajos.

5.1 Conclusiones

5.1.1 Integracion de configuraciones PTES en centrales térmicas

Fluido de almacenamiento térmico

Tres de las sales fundidas estudiadas dieron como resultado una RTE similar en las
configuraciones de integracion. Las sales en cuestién son la sal solar (60%NaNO3 +
40%KNO3 — sal 1), la ternaria a base de nitratos (53% KNO3 + 18% NaNO3+29% LiNO3
— sal 2) y la ternaria de cloruros (8,1%NaCl + 31,3%KCl + 60,6%ZnCl2 — sal 5). La
eficiencia global no fue influenciada por el calor especifico de las sales. Se encontraron
diferencias por otra parte en el flujo mésico y pardmetros asociados a costos. Con la sal 1
se obtuvieron los menores costos en el inventario total de sales requerido. Sin embargo,
las sales 2 y 5 presentaron ventajas interesantes. La sal 2 tiene la temperatura de fusion
mas baja, y con esta se obtuvo 13.5% mas de densidad de energia y un flujo masico 7%
menor. Esto puede producir un ahorro potencial de costos en tanques de almacenamiento
y operacion de la bomba principal. La sal 5 no conllevo a mejoras en la densidad de energia
y flujo masico, pero tiene una temperatura de fusién baja y la temperatura de estabilidad
térmica es muy superior, lo que permitiria su integracion a sistemas de descarga de mayor
temperatura. Con lo anterior, se concluye que las sales 2 y 5 tienen alto potencial para
competir con la sal solar como medios de almacenamiento en sistemas PTES,
especialmente si se logra disminuir el costo por tonelada de ambas y se mejora el calor
especifico de la sal 5.

Para los ciclos de descarga Brayton, la sal ternaria a base de carbonatos (33,4%Na2CO3 +
34,5%K2C03 + 32,1%Li2CO3 — sal 3) y la sal binaria de cloruros (37,5%MgCl2 +
62,5%KCl — sal 4), resultaron en opciones de interés. Comparada a la sal solar, la sal 3
result6é en una densidad de energia significativamente mayor, pero el costo de inventario
es bastante elevado. Por otra parte, con la sal 4 se obtuvo un ahorro de 35% en costos, pero
una disminucion en la densidad de energia. Es recomendable por ende, realizar esfuerzos
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en reducir los costos por tonelada de la sal 3 y mejorar el calor especifico de la sal 4. Estas
sales tienen una temperatura de estabilidad térmica muy alta y son apropiadas para la
integracion a ciclos Brayton de alta temperatura.

Ciclos de carga

La bomba de calor usando CO2 integrada a las sales 1, 2 y 5, ofrecié la mejor RTE. Sin
embargo, presentd también un inconveniente importante. La calidad del vapor a la salida
de la turbina, result6 en valores por debajo de 80%, fuera del rango permitido para la
correcta operacion de las turbinas actuales. Para resolver esto, se recomienda la reducciéon
de la presion méaxima del ciclo hasta 15 MPa, con la que se obtiene una calidad de vapor
de 85% y caida minima en el COEP, a costa de una disminucién sustancial de la densidad
de potencia. La sustitucion de la turbina por una valvula de expansion no se considera
viable porque produce una disminucién importante en el COEP. La opcion con calentador
eléctrico en serie no gener6 problemas de calidad de vapor a la salida de la turbina, pero
si una pérdida significativa en la RTE.

Las bombas de calor que usan aire y argén tienen un desempeiio similar a la que usa CO2
en COEP y RTE resultante, especialmente integradas con las sales 3 y 4. En densidad de
potencia y relacién de presiones, estas opciones tuvieron la ventaja. Con estas opciones se
podrian obtener sistemas potencialmente mas compactos y de menores costos de
adquisicion y operacion del compresor. Lo cual es importante teniendo en cuenta que se
asumio la posibilidad de operar en el limite de temperatura maxima de compresores
actuales (600 °C). Es fundamental la investigacion en compresores que puedan operar
normalmente en este rango de temperatura.

Ciclos de descarga

En el caso base de estudio, los resultados en RTE, densidad de energia y costo de
inventario de sales de la integracion PTES-WSC, superaron con gran margen de diferencia
a los obtenidos en configuraciones con ciclos Brayton. Se encontr6 no obstante, que el uso
de bombas de calor con aire y argén, fue mas beneficioso para estas ultimas. Debido al
bajo diferencial de temperatura generado en el intercambiador de calor principal, el flujo
masico de sales fundidas en las configuraciones con ciclos de descarga Brayton, fue
considerablemente alto. Las sales 3 y 4 resultaron en opciones potenciales para este ciclo
de descarga. En comparacion al ciclo BIC, el BPC result6 en una mejora significativa del
flujo mésico de sales, densidad de energia y costos, con una reduccion en la RTE cerca del
3%. Una ventaja que podria hacer més competente a las configuraciones con ciclo Brayton
sobre las que usan WSC, es la posibilidad de utilizar simultaneamente gran parte de la
infraestructura para los ciclos de carga y descarga, invirtiendo el flujo del proceso. Con
esto se tendria un ahorro potencial en los costos para esta alternativa.
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Configuraciones éptimas

En base a la comparacion de las diferentes opciones, son recomendables ciertas
configuraciones 6ptimas con las que se logré una adecuada integracion. La configuracion
WSC-HPCO2-Sal1 tuvo el mejor rendimiento, con una RTE de 51.4% y densidad de
potencia de 4 MW/(ms3/s). Por su parte, WSC-HPArgon-Sali, result6 en una RTE 0.6%
menor, pero tuvo una mejor densidad de potencia (4.2). Esta tiltima opcién es considerada
superior, en vista de que no presenta ciertas dificultades como baja calidad de vapor en la
turbina y los compresores tienen una temperatura limite potencialmente més alta. Una
opcion alternativa, es la configuracion con calentador eléctrico WSC-HPCO2EH-Sal1 con
RTE de 47% y densidad de potencia de 2 (mejorable hasta 4.1), si no se cuenta con un
compresor de aire o argén con un limite de temperatura suficientemente alto.

Las configuraciones PTES-Brayton no son recomendables, en general, para los
parametros de operacion del caso base, es decir centrales térmicas de 538°Cy 16 MPa. Es
necesario que en la temperatura y presion limites se logren avances en el rango de 700 °C
y 25 MPa, para aprovechar el potencial de los ciclos Brayton. Se encontré que BIC-HPAir-
Sal1(4) es la integracion méas adecuada de este tipo. Adicionalmente, las bombas de calor
con CO2 y calentador eléctrico, no son una opcién viable para este tipo de ciclos de
descarga ya que la temperatura minima de las sales integradas esta cerca o supera el limite
de 480 °C de los compresores.

5.1.2 Analisis exergético

En las configuraciones con sistema WSC, la mayor destruccion de exergia total ocurrié en
la bomba de calor, seguido del ciclo de descarga y el intercambiador HX-TES-H2P. La
mejora del proceso requeriria turbomaquinas con mejor eficiencia isentr6pica en la
bomba de calor. El compresor es mas sensible que la turbina a la reduccion de la eficiencia
y genera mayor destruccion de exergia por unidad de masa. Se deben concentrar esfuerzos
para que la eficiencia isentropica de este sea la mas alta posible. En el HX-TES-H2P se
requiere minimo Pinch point, para esto es recomendable un estudio de optimizacion
econdémica en donde se tenga en cuenta el area y costo de los intercambiadores. Por otra
parte, en configuraciones con descarga Brayton, la mayor exergia destruida se dio en el
ciclo de descarga por la baja eficiencia exergética de este proceso.

5.1.3 Sensibilidad a pardmetros operativos y potencial de sistemas PTES

La variacion de los parametros de operacion en los ciclos de carga y descarga, tuvo una
relevancia importante en el potencial alcanzable de las configuraciones PTES estudiadas.
El aumento de temperatura maxima del ciclo de descarga hasta 700 °C, puede mejorar la
RTE, densidad de potencia, densidad de energia y costo de inventario de sales, de los
sistemas PTES-WSC. El efecto es mas significativo en configuraciones con ciclo Brayton.
Pese a esto, también conlleva un incremento del costo operacional, reflejado en el
aumento de la relacion de presiones del compresor en el ciclo de carga. El aumento de la
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presion maxima solamente en la bomba de calor, no result6 beneficial para la mejora de
la RTE, pero produjo aumento considerable de la densidad de potencia. Por otra parte, el
aumento de la presion en el ciclo de descarga tuvo un efecto importante en la RTE,
densidad de energia y costo de inventario de sales, especialmente en configuraciones con
ciclo Brayton. Con la elevacion de la temperatura ambiente, es posible mejorar la
operacion de la bomba de calor y aumentar la RTE, si la operacion del ciclo de descarga
no es afectada. Esto es un aspecto importante para mejorar la RTE de sistemas PTES en
los que la operacién del ciclo de descarga no sea modificable y seria interesante estudiar
el potencial de integracion en la bomba de calor, de una fuente de calor de mayor
temperatura, como lo podria ser el agua de salida del condensador del ciclo de descarga.
En configuraciones donde el ciclo de descarga use aire en el condensador, el aumento de
la temperatura ambiente produciria una reduccién de la RTE muy significativa. La
eficiencia isentropica de las turbomaquinas fue el parametro mas influyente en el
desempeiio de los sistemas y las configuraciones con ciclo Brayton fueron las mas
beneficiadas en RTE, densidad de energia y costo de inventario de sales, aumentando su
competitividad frente a los sistemas con ciclo de descarga WSC. A bajas eficiencias
isentropicas, son recomendables las configuraciones integradas al ciclo WSC.

Utilizando configuraciones PTES 6ptimas y mejorando los paradmetros de operacion, es
posible lograr teéricamente una RTE cerca de 64.5%°C. A 700 °C en la temperatura
maxima de operacion, los sistemas con ciclo Brayton pueden ofrecer el mejor rendimiento.

5.1.4 PTESy tecnologias de almacenamiento de electricidad

La tecnologia PTES estudiada, fue comparada con los sistemas PHS y CAES para
almacenamiento de electricidad a gran escala. El potencial de las configuraciones PTES
analizadas, medido por la RTE, tuvo un maximo cerca de 65%. Este valor se encuentra
cerca del limite minimo de sistemas PHS, pero es competitivo en relacion a los sistemas
CAES convencionales con turbinas de gas, cuya RTE méxima es del orden de 70%. En la
practica sin embargo, la RTE de sistemas PTES, integrados a centrales térmicas a base de
carbon reconvertidas, puede ubicarse posiblemente en el rango de 50-60% debido a la
baja eficiencia exergética del ciclo de descarga.

Este puede parecer a primera vista, un panorama poco prometedor para el despliegue de
esta alternativa de almacenamiento de electricidad. No obstante, los sistemas PTES traen
consigo beneficios que pueden aumentar su competitividad y potenciar su viabilidad. Por
un lado, la densidad de energia puede llegar a ser entre 3 y 100 veces mayor que la de
sistemas PHS y CAES, mientras que la densidad de potencia puede alcanzar un nivel igual
o incluso superior. Esto se traduciria potencialmente, en sistemas compactos de menor
area requerida y bajo costo por unidad de energia y potencia. Adicionalmente, los sistemas
PTES no tienen una restriccion geografica, como es el caso de las instalaciones PHS y
CAES, que requieren cuerpos de agua con diferencia de altura y cavernas subterraneas
adecuadas, respectivamente. El impacto ambiental por tanto seria mas reducido,
considerando la huella hidrica, uso de tierra y afectacion de ecosistemas del sistema PHS.
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Comparado al sistema CAES, la huella de carbono seria menor, en vista de que este
requiere la combustion de gas natural para la turbina.

Ademas del aspecto competitivo frente a otras tecnologias, la viabilidad de los sistemas
PTES dependera también del aumento en requerimiento de almacenamiento de
electricidad en el futuro. En paises como Chile y Alemania, donde hay alta penetracion de
energias renovables en la matriz de generacion de electricidad, se ha discutido que existen
problemas actualmente, debido a la variabilidad de las fuentes de energia renovables, para
balancear la distribucion de energia en la red. Esta situacion solo se acentuara en el futuro,
al incrementar el porcentaje de aporte de energias renovables y disminuir la dependencia
de sistemas auxiliares basados en combustibles fosiles. La respuesta a este problema,
compartida por muchos investigadores, es el incremento del almacenamiento de
electricidad y este es un punto a favor para la viabilidad de la tecnologia PTES.

Existe atin otra ventaja de los sistemas PTES, que no contempla otras formas de
almacenamiento de electricidad. Es la posibilidad, de utilizar las centrales térmicas a base
de carb6on que caeran en desuso en un futuro cercano, debido a la implementacién de
politicas ambientales para la reduccion de emisiones de CO2. Esto reduciria de forma
importante los costos debido ya que se aprovecharia el ciclo de descarga existente y al
mismo tiempo ayudaria a prevenir el desempleo del personal operativo de estas centrales
térmicas. Adicionalmente, si se usa un modelo de arbitraje econémico aprovechando de
forma ventajosa, la caida de costos marginales originada por la congestion (y politicas
actuales de manejo de la energia) en los nodos del norte de la red, se mejoraria la
rentabilidad de estos sistemas PTES. El sistema de operacion de la red también seria mas
flexible y dinamico, en el que estas centrales térmicas podrian participar como
generadores y consumidores. Una alternativa tecnologica que se baraja actualmente para
llevar a cabo esta opcion de integracion, es el uso de calentadores eléctricos. En este caso
el sistema PTES es un fuerte competidor debido a que la eficiencia exergética de la bomba
de calor es mayor que en calentadores eléctricos y la RTE resultante significativamente
mejor. Sin embargo, un analisis exergoecondémico riguroso de ambas opciones es
requerido para seleccionar la mejor alternativa, en vista de que el sistema PTES puede
tener mayores costos capitales y operativos. La combinacion en serie de ambas
tecnologias, seria también una opcion costo-efectiva interesante. Por todo lo anterior, se
puede concluir que el potencial y viabilidad de los sistemas PTES es prometedor, y se
requiere concentrar esfuerzos en la investigacion sobre aspectos termodinamicos, como
respuesta transiente y carga parcial del sistema, y otros de tipo técnico y econémico.

5.2 Recomendaciones para futuros trabajos

La optimizacion de los sistemas PTES integrados a centrales térmicas, requiere un estudio
economico preliminar, con el objetivo de calcular y minimizar el LCOE de la tecnologia.
La adici6on de un modelo econémico basado en arbitraje de energia puede ser util para
evaluar el desempefio y rentabilidad potencial del sistema. Consideraciones para la
realizacion de este estudio se listan a continuacién:
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Incluir en el modelo estimacion del tamafo y costo de intercambiadores de calor, tanto
del recuperador de la bomba de calor, como los integrados al sistema de
almacenamiento de sales fundidas.

Disefo del evaporador de la bomba de calor, evaluacién del fluido de trabajo apropiado
(p. €j. Aire, agua), costos y condiciones operativas de temperaturas y flujo.

El anélisis econémico y evaluaciéon del LCOE, requiere un anélisis de desempefio anual.
Para esto se requiere un modelo transiente de los tanques de almacenamiento, que
incluya la pérdida de temperatura en tanques durante las etapas de llenado y vaciado;
la destruccion de exergia generada por la mezcla de sales a diferentes temperaturas y el
perfil de temperatura a lo largo de los tanques.

Evaluacion de la eficiencia isentropica de las turboméquinas con un modelo apropiado
para analizar la operacion off-design.

El modelo de equiparticion de entropias utilizado para establecer las temperaturas de
operacion de la bomba de calor en el condensador, debe ser optimizado
econémicamente. En el presente trabajo, la temperatura de salida del fluido de trabajo
es establecida por el modelo cerca de la temperatura de entrada de las sales fundidas.
Este diferencial de temperatura puede disminuirse ain mas para mejorar la eficiencia
exergética del intercambiador, o elevarse con el objetivo de disminuir el flujo mésico de
la bomba de calor y reducir el tamaiio del intercambiador.
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