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Resumen

En el presente trabajo se desarrolla un modelo numérico de una torre de concen-
tracion solar, almacenamiento térmico por sales fundidas y un intercambiador de calor
de placas paralelas. Estos tres componentes son fundamentales en una planta de con-
centracion solar y permiten transferir la energia de la radiacion proveniente del campo
de heliostatos al ciclo de potencia. El modelo recibe como entrada el flujo de radiacion
de los heliostatos y como resultado se obtiene el calor que las sales fundidas pueden
entregar al ciclo de potencia. El modelo es versatil y puede ser acoplado a diferentes
campos de heliostatos y diferentes ciclos termodindmicos de diferentes potencias ya
que todos los compontentes del modelo son escalables en funcion de las especificacio-
nes requeridas.

El modelo numérico se valida usando los resultados del software de codigo libre
SAM con las especificaciones técnicas de la planta de concentracion solar Solar Two.

Finalmente, se modela una planta torre de concentracion solar ubicada en el norte
de Chile, la cual tiene acoplado un ciclo de Brayton que opera con di6éxido de carbono

en estado supercritico y se obtienen resultados para el ciclo en condiciones variables.



Abstract

In the present work, a numerical model of a solar concentration tower, thermal sto-
rage by molten salts and a parallel plate heat exchanger is developed. These three com-
ponents are essential in a concentrated solar power plant and allow transfer of radiation
energy from the heliostat field to the power cycle. The model receives the radiation flux
of the heliostat field as input and as a result the heat that the molten salts can deliver
to the power cycle is obtained. The model is versatile and can be coupled to different
fields of heliostats and different thermodynamic cycles of different powers since all the
components of the model are scalable depending on the required specifications.

The numerical model is validated using the results of the open source software SAM
with the technical specifications of the Solar Two power plant.

Finally, a concentrated solar tower located in the north of Chile is modeled, which
has a Brayton cycle coupled that operates with carbon dioxide in a supercritical state

and results are obtained for the cycle under variable conditions.
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Glosario

A: Area (m?)

C,: Calor especifico (J kg ' K™1)

D: Diametro (m)

e: Espesor (m)

F': Factor de forma (adimensional)

g: Aceleracién de gravedad (m s—1)

(GGz: Numero de Graetz (adimensional)
h:Coeficiente de conveccién (W m 2K 1)
H: Altura (m)

i: Entalpfa especifica (J kg~ 1)

I: Radiacién (W m~—2)

k: Conductividad térmica (W m~1K~1)
L: Largo (m)

1h: Flujo mdsico (kg s™1)

Nwu: Numero de Nusselt (adimensional)
Pr: Nimero de Prandtl. (adimensional)
Q: Flujo de energia (1)

¢: Flujo de calor por unidad de drea (W m~2)
r: Radio (m)

R: Resistencia térmica (K W 1)

Ray: Nimero de Rayleigh (adimensional)
Re: Numero de Raynolds (adimensional)
sC'Oy: Di6xido de carbono supercritico
T': Temperatura (K)

w: Velocidad (m s~ 1)

W: Ancho (m)
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Simbolos griegos

a: Coeficiente de difusividad térmica (m s~—') o absortividad (adimensional)

: Coeficiente de expansién volumétrica (K 1)
: Emisividad (adimensionals)

: Eficiencia (adimensional)

g

€

Ui

A: Longitud de onda (m)
w: Viscosidad dindmica (Pa s)

v: Viscosidad cinematica (m? s—1)

p: Densidad (kg m™2) o reflectividad (adimensional)
o

: Constante de Stefan—Boltzmann (W m =2 K %)

Sub-indices

abs: Absorbido
amb: Ambiente
C' Caliente

cond: Conduccién
conv: Conveccidn
ext: Exterior

F': Frio

inc: Incidente
int: Interior

lam: Laminar

p : Pared

rad : Radiacién
rec: Recibidor
ref: Reflejado

s: Superficie

t: Tubo

turb: Turbulento
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Capitulo 1

Introduccion

Gran parte de las plantas de generacion eléctrica convencionales son térmicas, esto
quiere decir que convierten el calor en energia eléctrica. Esto se logra por medio de un
ciclo termodindmico, por el cual es posible transformar el calor en energia mecénica, la
cual es posteriormente transformada en energia eléctrica. Hoy en dia la mayoria de las
plantas térmicas dependen de combustibles fosiles para generar calor, lo que hace que
este proceso sea altamente contaminante y genere grandes impactos ambientales [2].
Como se sabe, los combustibles fosiles son un recurso limitado y su uso contribuye
enormemente al calentamiento global [3]. No se puede depender de este tipo de com-
bustibles para el futuro, por lo que nuevas formas de generar energia de manera limpia,

sustentable y ecoldgica son requeridas.

En este contexto, las energias renovables son claves para un desarrollo sustentable.
Dentro de las fuentes de energia renovable, una de las tecnologias mas prometedoras es
la concentracion solar [4], la cual consiste en redireccionar la radiacion proveniente del
sol, concentrando toda la radiacién en un punto. Al transferir esta energia a un fluido es
posible alcanzar altas temperaturas, lo que hace posible acoplar un ciclo termodinami-
co. Este tipo de tecnologia estd en vias de desarrollo, sin embargo, hay varias plantas
de concentracion solar en funcionamiento, de las cuales un gran nimero operan comer-
cialmente [5]. Existen diferentes tecnologias de concentracion solar, las mas conocidas
son: disco Stirling, concentradores Fresnel, concentracion solar cilindrico parabdlico y
torre solar. Esta ltima es la que més atencién se le ha dado debido al potencial que
tiene [6]. Es capaz de alcanzar altas temperaturas, el fluido no recorre largas distancias

para recibir la radiacion solar y es posible acoplar un sistema de almacenamiento.



1.1. Torre de concentracion solar

Las plantas de torre de concentracion solar cuentan con 5 elementos fundamentales:
campo de heliostatos, recibidor solar, almacenamiento, intercambiador de calor y ciclo

de potencia, como muestra la figura 1.1.

Figura 1.1: Esquema de una planta de torre de concentracion solar con cilco de Rankine.
Fuente: NREL, software SAM.

La radiacion solar directa incide sobre el campo de heliostatos los cuales tiene un
sistema de rastreo de la posicion del sol y son capaces de redireccionar la radiacion
solar y enviarla al recibidor ubicado en el extremo superior de la torre solar. El recibidor
solar transfiere la energia del flujo de radiacién proveniente del campo de heliostatos
a las sales fundidas causando un aumento en su temperatura. Las sales fundidas, ahora
cargadas, son enviadas al intercambiador de calor para transferir la energia al ciclo
de potencia o pueden ser enviadas al almacenamiento para su posterior uso. De esta
manera, el ciclo de potencia es alimentado con energia solar produciendo energia de

forma renovable.



1.2. Objetivos

Objetivo general

El objetivo general desarrollar un modelo numérico de la torre solar y el almacena-
miento térmico con sales fundidas para estudiar el comportamiento de una central de

concentracion solar.

Objetivos secundarios

Para cumplir con el objetivo general se establecen los siguientes objetivos especifi-

COS:

Estudiar el estado del arte de las plantas de concentracion solar, almacenamiento

de sales, intercambiadores de calor y recibidor solar.

= Modelar numéricamente almacenamiento de sales, intercambiadores de calor y

recibidor solar.
m Validar los modelos numéricos realizados.

= Evaluar el desempefio del conjunto de la torre solar y los componentes modelados

acoplados a un ciclo de dioxido de carbono en estado supercritico.



Capitulo 2

Estado del arte

2.1. Almacenamiento

Uno de los grandes problemas de la generacion de energia eléctrica por medio de
energia solar es su disponibilidad, ya que se cuenta con esta solo cuando hay radiacién
solar y generalmente la demanda de energia no coincide su produccion. Esto es una
desventaja considerable en comparacion con las plantas eléctricas convencionales ya
que estas cuentan siempre con combustible disponible y pueden producir energia cuan-
do hay més demanda. Las plantas que producen electricidad a partir de combustibles
fosiles cuentan con almacenamiento quimico, el combustible. Por el contrario las plan-
tas de energia solar producen energia cuando hay radiacion solar lo cual no coincide
con la demanda de energia por parte de los usuarios, es por esto que el almacenamien-
to cumple un rol fundamental en la plantas de energia solar ya que permite despachar
energia constantemente independiente de si hay periodos de tiempo en que la radiacion
solar disminuye. También es posible extender la produccion de energia proveniente de
sol incluso después de la puesta de sol reduciendo la diferencia entre la produccion y
la demanda.

Existen diversas tecnologias para almacenar energia como baterias, aire comprimi-
do, materiales de cambio de fase (PCM), hidrégeno o bombeo hidrdulico sin embargo
la mayoria estdn poco desarrolladas o presentan dificultades técnicas a la hora de im-
plementarlas en una planta de torre de concentracion solar [7]. Una de las tecnologia
mas desarrolladas para el almacenamiento de plantas de concentracion solar es el alma-
cenamiento térmico por sales fundidas. Este almacenamiento consiste en dos tanques

de gran tamafo aislados térmicamente, un tanque contiene sales fundidas a altas tem-



peratura y el otro a bajas temperaturas. Cuando no hay energia almacenada el tanque
de sales frio se encuentra lleno y el tanque caliente vacio. Luego, cuando la planta ini-
cia su operacion, las sales fundidas del tanque frio reciben calor en el recibidor lo cual
causa un aumento en su temperatura y son enviadas al ciclo de potencia, en caso del
que el ciclo de potencia este operando a mdxima potencia las sales fundidas sobrantes
son dirigidas al tanque caliente donde son almacenada para su posterior utilizacion, de
esta manera se tiene energia disponible en el almacenamiento. Esta tecnologia fue pro-
bada satisfactoriamente en la planta Solar Two [8] y luego en plantas comerciales como
Andasol 1 y Andasol 2 [9].

En la literatura los modelos numéricos de almacenamiento de tanque de sales no
son abundantes, sin embargo dos autores han realizados modelos del tanque de sales
de la planta de concentracion solar Andasol ubicada en Espafia. Schulte-Fischedick et
al. [10] desarrollo un modelo en CFD para estudiar el comportamiento de las sales al in-
terior del tanque y lo acopld a un modelo de elementos finitos para estudiar las pérdidas
de calor a través de las paredes del tanque. Perez Segarra et al. [11] realiz6 un mode-
lo numérico del mismo tanque de sales que Schulte-Fischedick y obtuvo resultados

similares.

El tanque de sales es un contenedor cilindrico de acero inoxidable rodeado por una
capa de aislacion de lana mineral y luego otra capa de acero inoxidable en el exterior.
En el caso de la base se tiene una capa de acero, luego lana mineral y una capa de

concreto.

2.2. Intercambiador de calor

Los intercambiadores de calor son fundamentales en la generacion de energia, ya
que estos influyen de gran manera sobre la eficiencia total del la planta generadora tanto

en la eficiencia como en el tamafio de la planta.

En una planta de generacion de energia se pueden encontrar intercambiadores de
calor desempefiando tres funciones: fuente de calor, recuperador y enfriador. El inter-
cambiador de calor a modelar corresponde al intercambiador de calor que trasfiere calor
de la fuente primaria al ciclo de potencia. Es también llamado intercambiador de calor
primario o intermedio. Este intercambiador de calor es el que aporta la energia para el

ciclo termodindmico transfiriendo calor proveniente de las sales fundidas.



2.2.1. Tipos de intercambiadores de calor

Existe una gran cantidad de intercambiadores de calor utilizados en la industria,
sin embargo, para el los mas utilizados en la industria y que son buenos candidatos
transferir calor de las sales fundidas al di6xido de carbono en estado supercritico se

describen a continuacion.

Tubos y carcasa

El intercambiador de calor de tubos y carcasas en es uno de los intercambiadores
de calor mas utilizado en aplicaciones industriales. Este intercambiador de calor esta
compuesto por una gran cantidad de tubos envueltos en un tubo de mayor didmetro, la
carcasa, de forma que los ejes de los tubos y la carcasa estén paralelos. La transferencia
de calor ocurre cuando un fluido circula en el interior de los tubos y otro fluido en el
exterior de ellos pero al interior de la carcasa. Este tipo de intercambiador de calor se
caracteriza por su alto peso y gran tamafio, por que lo limita para algunos usos como la

aeronautica.

Placas paralelas

Un nuevo tipo de intercambiador de calor que recientemente esta siendo adoptado
por la industria es el intercambiador de calor de placas paralelas. Esto se debe a la
poca investigacion e informacion acerca de este tipo de intercambiadores de calor, sin
embargo, su bajo costo, versatilidad, facil mantenimiento y alta eficiencia hacen que
haya mas interés sobre este tipo de intercambidores [12].

Los intercambiadores de placas consisten en una seria de placas ubicadas de forma
paralela por las que los fluidos circulan intercaladamente de tal manera que el fluido
a frio se encuentra rodado por dos placas donde circula el fluido caliente, lo cual au-
menta considerablemente su eficiencia. Una de los grandes atractivos de este tipo de
intercambiador es su construccién por médulos la cual permite aumentar el caudal de

trabaja simplemente afadiendo mas placas al intercambiador.

2.2.2. Intercambiador de sales fundidas y sC'O,

Debido a las limitaciones de temperatura de la sales fundidas para alcanzar la tem-
peratura de trabajo del sC'O, (700°C) intercambiadores de calor donde interactiien los

dos fluidos han sido poco estudiados. Q. Fu et al. [13] estudio el efecto de perfiles alares



Figura 2.1: Diagrama de un intercambiador de calor de placas corrugadas paralelas
(Fuente: Alfa Laval).

en un intercambiador de calor de placas paralelas para el sCO, y un canal recto para
las sales fundidas. El resultado de su investigacion fue que los perfiles alares solo en
la placa del del sC'O, es una configuracion efectiva ya que estas ayudan a reducir los

vortices.

2.3. Recibidor solar

El recibidor solar recibe toda la radiacion proveniente del campo de heliostatos
y transfiere esa energia al fluido de trabajo, lo cual se traduce en un aumento de su
temperatura. En otras palabras, el campo de heliostatos y el recibidor solar son los que
aportan la energia que es utilizada en el ciclo de potencia, cumplen la funcién de una
caldera en el ciclo termodindmico.

El recibidor solar de tipo externo estd compuesto por una serie de tubos los cuales
estan agrupados en paneles, cada panel tiene una entrada y una salida del fluido para
que este circule dentro de los tubos. En la figura 2.2 (a) se muestra un diagrama del
recibidor externo donde se distingue un panel y sus correspondientes tubos.

El fluido entra por la parte norte del recibidor, como muestra la figura 2.2 (b) [14],
este recorre cada tubo de cada panel y sale por la parte sur del recibidor. El flujo es
dividido en 2 por lo que una parte del flujo circula por el lado este del recibidor y la

otra parte del flujo por la parte oeste.
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Figura 2.2: Esquema de un recibidor solar externo.

Las caracteristicas importantes del recibidor son:

e H: la altura del recibidor

D: diametro del recibidor

N,: numero de paneles que componen el recibidor

Ny: nimero de tubos por panel

d;ne: didmetro interno de los tubos del recibidor

deqe: didmetro externo de los tubos del recibidor
e N;: nimero de flujos

Los materiales de los tubos del recibidor deben ser muy resistentes ya que son
sometidos a altas temperatura y corrosién [15]. Por lo general los tubos tienen un recu-
brimiento que permite aumentar la absortividad y reducir la emisividad de la radiacion

incidente con lo cual se disminuyen las pérdidas de energia.
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Figura 2.3: Perfil de radiacion que generado por el campo de heliostatos.

La radiacién provenientes de los heliostatos es concentrada en el recibidor solar
formando el perfil de radiacion, figura 2.3. Se observa que en el centro es donde se
obtiene la mayor cantidad de radiacién y a media que se mueve hacia los extremos la
magnitud de la radiacién disminuye paulatinamente.

Al proyectar el perfil de radiacion solar sobre el recibidor se se obtiene que la ra-
diacién maxima se ubica al centro del lado norte del recibidor la cual va disminuyendo
a medida que se acerca a los extremos de este. También se puede apreciar que los cos-
tados del recibidor, este y oeste, reciben menor radiacion, y que la parte sur recibe una
radiacién atin menor como muestra la figura 2.4.

Debido a la alta importancia del recibidor en las plantas solares se ha puesto mucha
atencién en el desempefio y la optimizacion de estos. Rodriguez-Sénchez et al. [16]
desarrollé un modelo numérico en dos dimensiones, axial y radial, para evaluar el com-
portamiento de un recibidor solar externo donde determina que la temperatura externa
de los tubos del recibidor es de extrema importancia ya que no solo estd relaciona-
da las pérdidas de energia sino que también afecta el esfuerzo mecénico al que estdn
sometidos los tubos y la corrosion causada por las sales.

Rodriguez-Sanchez utiliza un perfil de radiacidn basado en una distribucién normal



Figura 2.4: Perfil de radiacion que proyectado sobre el recibidor solar externo.

bivariada para evaluar el desempefio del recibidor. Con el perfil de radiacion, las di-
mensiones caracteristicas del recibidor y los pardmetros de entrada, Rodriguez-Sanchez
determina la temperatura externa e interna de cada tubo, las temperaturas de las sales
fundidas a lo largo del recibidor y el calor transferido a las sales.

Otra forma de analizar el recibidor solar externo es mediante un modelo numérico
en una dimension (axial). Lu Jianfeng et al. [17] y Singer et al. [18] desarrollaron este
modelo. Lu Jianfeng modela el recibidor solar como un tubo de espesor despreciable el
cual es sometido a una radiacion uniforme y constante. Los pardmetros de entrada de
este modelo son el radio del tubo, la radiacién promedio y la temperatura y velocidad
de entrada del fluido.

Lu Jianfeng determina en su trabajo que los pardmetros de transferencia de calor
calculados con el promedio de la radiacion incidente son practicamente idénticos al
promedio de los valores calculados alrededor del tubo lo cual permite analizar el reci-

bidor de manera axial sin mayores errores que un modelo numérico de dos dimensiones.

10



Capitulo 3

Modelo

El modelo numérico de los componentes a modelar se divide en tres bloques: tan-
que de sales fundidas, intercambiador de calor y recibidor solar. Cada uno de estos
componentes se modela por separado y posteriormente se modelan los componentes
acoplados, los cuales reciben como entrada el flujo de radiacion del campo de heliosta-

tos y como salida se obtiene el calor transferido al ciclo de potencia.

3.1. Modelo tanque de sales

El tanque de sales estd compuesto por 7 elementos importantes que interactuan
entre si en la transferencia de calor, estos son: Las sales fundidas, la pared, tapa y base
del tanque, el aire al interior del tanque, el ambiente y la superficie de la tierra. La sales
transfieren directamente calor a las paredes del tanque luego este calor es disipado en
el ambiente. También transfieren calor a la base del tanque el cual es dirigido hasta
la superficie de la tierra donde es disipado. La superficie libre de las sales transfieren
calor tanto al aire interior como a las paredes y tapa del tanque, luego ese calor es
transferido al ambiente como muestra la figura 3.1. El modelo del tanque de sales se
divide en tres partes, las cuales representan la seccion por la que las sales pierden
energia. La primera es la superficie de la base del tanque, la segunda es la pared hiumeda
del tanque y la dltima es la superficie libre de las sales. Como entrada al modelo se tiene
el calor que las sales tienen el cual se calcula en funcion de las masa de las sales y su

temperatura. Y como resultado se obtiene las pérdidas de calor de tanque de sales las
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cuales corresponden a la suma de las todas las pérdidas que rodean al tanque.

Qtotal = Qpe'r,base + Qpe'r,pzzred + Qper,sup libre (31)

Ambiente

!

<« Aire interior >
2
5 < 8 8
8 @ ©
[= o o
< Qper, sup libre

Sales fundidas
Qper, pared

‘7

Qsal (Tsal: Msar)

l Qper, base

Base

!

Superficie
de la tierra

Figura 3.1: Esquema modular de la transferencia de calor de las sales con el tanque.

3.1.1. Modelo pérdidas de energia base del tanque

Las pérdidas de energia de las sales por medio de la base del tanque corresponden
al calor que es transferido desde las sales hasta la superficie de la tierra.
Las sales transfieren el calor a la superficie interior del tanque, luego pasan por la

capa de aislacion y finalmente llegan a la superficie terrestre. La condicion de borde

Ambiente
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en este caso estd dada por la temperatura de la superficie de la tierra, ya que todo el
calor liberado por las sales es absorbido por la superficie terrestre como muestra la
figura 3.2. El calor transferido se calcula como la diferencia de temperatura entre las
sales fundidas y la superficie de la tierra dividido en la sumatoria de las resistencias de

conduccion.

Sales

T
sales Qsales, base  fundidas

\ 4

Base

Qcond, base tanque

Superficie

. terrestre
Ttlerra

Figura 3.2: Balance de energia de la basa del tanque de sales.

. . o Tsales - Eierra
Qsales,base = Gcond,base = - (32)
Z Rcond
Las resistencias mas importantes a considerar son la resistencia del la pared interior
de acero inoxidable del tanque, la aislacion, el acero inoxidable de la pared exterior y

la resistencia de la tierra.

Z Rcond = Racero,int + Raislacio’n + Racero,emt + Rtierra (33)

Cada resistencia de conductividad se puede calcular como el espesor de la capa por
la que la trasferencia de calor ocurre, dividido el el coeficiente de conductividad térmica
del material.

e

Rcond = E (34)

Finalmente, el calor que pierden las sales fundidas por la base se puede expresar

como el calor liberado por las sales por el area de transferencia de calor.
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Qsales = (,.Isales A 3.5)

Donde A corresponde al area interior de la base del tanque de almacenamiento de

sales fundidas.

3.1.2. Modelo pérdidas de energia pared humeda del tanque

La pared de la superficie humeda del tanque corresponde a la porcion de la pared
del tanque de sales que esta en contacto con las sales fundidas.

Las pérdidas de energia de las sales fundidas por la pared del tanque son directa-
mente proporcionales a la altura del nivel de las sales en el tanque. Esto debido a que
mientras mas alto es el nivel de las sales mds grande es la superficie de contacto de las
sales fundidas con pared del tanque y mayor es el drea de transferencia de calor.

El balance de energia de la pared del tanque de sales se ilustra en la figura 3.3. El
calor de las sales es transferido por conduccion a través de la pared del tanque de sales

donde luego es disipado por medio de conveccidn y radiacion con el ambiente.

T Tp,int
p.ext Pared tanque
Qrad, ext
Qcond, pared Usales, pared
kpare;d
Jconv, ext
e
pared Tsales
Tamb, haire <>

Figura 3.3: Balance de energia en la pared del tanque de sales fundidas.

La energia pérdida por las sales a través de la pared del tanque, Gsqics pared> €5 1gual

a la energia que fluye por la pared del tanque y también es equivalente a la suma de la
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energia disipada al ambiente por conveccidn y radiacion.

QSales,pared = QCond,pared = (jconv,ert + QTad7ext (36)

El calor transferido por conduccion de puede calcular por medio de la analogia
eléctrica. Para el calculo del calor transferido por conduccién por unidad de area se
utilizan las temperaturas de la pared interior y exterior del tanque de sales.

Tp,int - Tp,e:pt

(jcond,ext = Z Roors (37)

La temperatura de la pared exterior del tanque, 7, .;;, €s una incognita. Por otro
lado, la temperatura de la pared interior del tanque, 7}, ;:, €s igual a la temperatura de
las sales, ya que estas estan en equilibrio térmico. Las resistencias de conduccion se
calculan de la misma manera que para la base del tanque con al ecuacién 3.3 y 3.4.

La energia transferida por radiacién por unidad de area se calcula con la ley de

Stefan—Boltzmann para cuerpo gris.

QTad,ext =0 - (Tp,ext - Tamb) "€ (38)

Donde o corresponde a la constante de Stefan—Boltzmann cuyo valor es 5,670367 -
108 [Wm 2K~ y € es la emisividad la cual depende de cada material.
Los tanques de sales fundidas suelen estar a la intemperie, por lo que la conveccion

es de cardcter forzada producto del viento que circula en las cercanias del tanque.

Cjconv,ext = (Tp,int - Tamb) ' haire (39)

Donde h.,,, €s el coeficiente de conveccion del aire.

Con las ecuaciones 3.6, 3.7, 3.8 y 3.9 se tiene el siguiente sistema de 4 ecuaciones
y 4 incognitas.

Al resolver el este sistema de ecuaciones se obtiene la transferencia de calor por
conduccion por la pared, conveccién y radiacién con el ambiente, y la temperatura de
la pared exterior del tanque de sales. Con esto por medio de la ecuacion 3.6 se obtiene

el calor perdido por las sales por unidad de érea.

Tp,int - Tp,ezt

o - (T;l,ext o ijb) "€+ (Tp,ext - Tamb) * Paire — ( Z Roond

) =0 (3.10)
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De la ecuacién anterior se obtiene la temperatura del exterior de la pared del tanque
de sales y se puede obtener el valor del calor perdido por las sales a través de la pared

himeda con la ecuacion 3.7.

Modelo para calcular el coeficiente de conveccion del aire de la pared del tanque

El coeficiente de conveccion no es una propiedad del fluido, es un pardmetro que
se obtiene de forma experimental y depende de muchos factores que afectan la convec-
cion, tales como la configuracion de la geometria del 4rea de transferencia de calor, la
temperatura del fluido, la naturaleza de la conveccidn, las propiedades del fluido y la
velocidad del fluido.

En primer lugar se calcula el nimero de Raynolds para un cilindro de didmetro D.

_ puD

Rep (3.11)

Donde p es la densidad del fluido, en este caso aire, u s de la velocidad perpendicular

del fluido circundante y p es la viscosidad del aire.

Otro nimero adimensional que es relevante para calcular el coeficiente de convec-

cion es el namero de Prandtl.

Cp p

P p—
Tk

(3.12)

Donde C), es el calor especifico, k es la conductividad térmica y 1 es la viscosidad
del fluido.

Para el cdlculo de estos nimeros adimensionales las propiedades del fluido son
evaluadas a la temperatura promedio. Esto es el promedio de la temperatura de la pared

exterior del tanque de sales con la temperatura ambiente.

T, ,est + Tamb

T, =L 5 (3.13)

Con los nimeros de Raynolds y Prandtl se puede calcular el nimero de Nusselt
promedio para toda la superficie de la pared del tanque de sales usando la correlacion
de Churchill and Bernstein [19].
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0,80
L 0.62 Re% Pr/s R 0,625 %
Nup — 0,3 + 202 fep Pr (55025)

0.4\ 751" 2,82 - 105
1 -
()

para 1-10> < Rep <1-10" y  RepPr > 0,2

(3.14)

Finalmente con el nimero de Nusselt promedio se puede calcular el coeficiente de

transferencia de calor por conveccidén promedio.
D
k

Nup = (3.15)

3.1.3. Modelo pérdidas de energia de la superficie libre de las sales

Volumen de control Qoonw, ext, 3 Q,,ad, ext, 3

drad, ext, 2 ; _J @

Qrad, int, 1 Qt>on\.r, int, 1

Qconv, ext, 2

hsales

Sales fundidas

Figura 3.4: Balance de energia sobre el volimen de control de la superficie libre de las
sales.

La figura 3.4 muestra las superficies que estdn en contacto con el aire confinado

dentro del tanque. Se identifican 3 superficies: 1) la superficie libre de las sales fundi-
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das, 2) la pared vertical del tanque, y 3) la tapa de tanque. El calor transferido por la
superficie 1 corresponde a la energia que pierden las sales por las superficie libre. Las
sales fundidas pierden energia por medio de conveccién y radiacion. Luego esa energia
es transferida al ambiente a través de la pared seca, superficie 2, y la tapa del tanque,
superficie 3.

Debido a que las condiciones de borde estdn dadas por la temperatura ambiente
al exterior del tanque, para calcular Qcony,int,1 Y Qrad,int, que muestra la figura 3.5 se

debe calcular también la transferencia de calor de la pared seca y la tapa.

Qsales,libre = Qcom},int,l + Qrad,int,l (316)

Taire

Qconv, int, 1
Sales fundidas

Qsales libre

Figura 3.5: Balance de energia superficie libre sales.

La pared vertical del tanque, superficie 2, transfiere el calor del interior del tanque
hacia el exterior. El balance de energia de esta superficie se representa en la figura 3.6.
En el interior de la pared, esta recibe calor por medio de radiacion proveniente de las
sales y por convecccidn proveniente del aire interior. Luego el calor es transferido a
través de la pared por medio de conduccién hasta llegar al exterior de la pared donde el

calor es transferido al ambiente.

Qcom;,mt,2 + Qrad,intQ - Qcond,2 = Qrad,ext,2 + Qconv,ext,2 (317)

El calor transferido por conduccidn en la pared del tanque de sales se calcula de la
misma forma que en la pared himeda del tanque, utilizando la ecuacion 3.7, la dife-

rencia es que la temperatura de la pared interior del tanque no es igual a la temperatura
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Tp,ext

Pared tanque T2
Qrad, ext, 2
C')cond, 2 C-)ccm\.r', int 2
<
c-)rad, int, 2
: kpare:d
CJcom.»', ext, 2
€pared .
Tamb, Naijre Taire

Figura 3.6: Balance de energia pared vertical seca del tanque de sales.

de las sales, sino que esta dada por el calor transferido desde la superficie libre de las
sales por radiacion y conveccion, el cual es un valor desconocido. La transferencia de
calor por radiacién y conveccién se calculan por medio de las ecuaciones 3.8 y 3.9
respectivamente.

El calor transferido por la tapa del tanque se calcula de manera similar al calor
transferido por la pared. El balance de energia de la tapa, superficie 3, es idéntico al de la
pared del tanque. En la superficie interior de la tapa el calor es transferido por radiacion
y conveccidn, luego es transferido a la superficie exterior por medio de conduccién
a través de la tapa y finalmente el calor se transfiere al ambiente por conveccion y

radiacion.
Qconv,int,l% + Qrad,int,l% = Qcond,S = Qrad,ext,B + Qconv,ert,S (318)

Los célculos de los valores de las transferencias de calor son identicos a los de la
pared vertical seca del tanque de sales. Se calcula el calor transferido por conduccién,

conveccion y radiacion con las ecuaciones 3.7, 3.9 y 3.8 respectivamente.

Para el cédlculo de los valores del calor transferido al interior del tanque se divide el
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problema en 2 modelos, uno de radiacién y el otro de conveccion.

Para el modelo de radiacidn se tratan las superficies interiores del tanque como su-
perficies difusas y grises. Con esto en consideracion se establece la red de transferencia
de calor por radiacién entre las 3 superficies interiores del tanque de sales que muestra
la figura 3.7. La superficie libre de las sales, superficie 1, intercambia calor tanto con la

pared del tanque, superficie 2, como con la tapa del tanque, superficie 3.

Qrad, int, 1

Qrad, int, 3
Sy ANV~ <
Ebi Ry J3 Rg Ebs

Qq2

TQQrad, int, 2

Figura 3.7: Red de transferencia de calor por radiacion al interior de tanque de sales.

E}, corresponde a la radiacion emitida por un cuerpo negro.

inf
B, = / By d\=oT* (3.19)

Donde T’ es la temperatura absoluta del cuerpo, o es la constante de Stefan—Boltzmann
y A es la longitud de onda.
Cada superficie emite una radiacion correspondiente a la de un cuerpo negro £y

por unidad de drea. Sin embargo, para este problema se consideran las superficies co-
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mo cuerpos grises, por lo que se debe calcular la radiosidad J que corresponde a la

radiacion total que libera la superficie gris por unidad de 4rea.

Ji =¢€i By + pi G;

(3.20)
=& Ebi + (1 - Ei) G,
Donde ¢ es la emisividad de la superficie, p es la reflectividad y G es la radiacion

incidente.

La radiosidad es emitida en todas direcciones por lo que se incorpora el pardmetro
llamado factor de forma, £ ;, el cual representa la fraccién de radiacion que deja una

superficie ¢ y llega a la superficie j.

Para resolver la red de radiacion de la figura 3.7 se utiliza el sistema de ecuaciones
3.21.

: Ey — Ji )
Qrad,znt,l - Rl
. . Jl — J2 Jl — J3
Qrad,znt,l - R12 + R13
. By — J
Qrad,int,2 - %
2
o (3.21)
rad,int,2 — R21 R23
: B —Js
Qrad,znt,3 - Rg
. h—J | -
Qrad,znt,3 - R31 + R32 )

Donde R; corresponden a la resistencia de la superficie y R;; corresponde a la

resistencia del espacio.

La resistencia de la superficie de calcula como:

1—61'
= 3.22
R S A (3.22)

La resistencia del espacio de calcula como:

(3.23)
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Con el sistema de ecuaciones 3.21 se puede el calor transferido por las sales a las

superficie interior de la pared vertical y la tapa del tanque de sales.

Para el cédlculo de la conveccién interna del tanque de sales se plantea el siguiente
modelo. La parte del tanque de sales que se encuentra sin sales fundidas de encuentra
llena de aire a temperatura 7,;,... Se considera que el modelo es estacionario, por lo
que para una altura de las sales dada, h, la temperatura del aire interior del tanque es
constante. Luego, cada superficie que estd en contacto con el aire que estd dentro del
tanque transfiere calor por conveccion natural. De esta manera la superficie libre de las
sales, la pared vertical del tanque y la tapa intercambian energia con el aire confinado

dentro del tanque.

Qeonvyintn = (Tt — Tuire) - ha Ay (3.24)
Qeonvintz = (T — Tuire) - ha Ay (3.25)
Qeonvints = (T — Tuire) - h3 A3 (3.26)
Qconv,int,l + annv,mt,Q + anm,mt,:’) = Qaire (3.27)

Para las superficie 1 y 3, superficie libre de las sales y la tapa del tanque, el coefi-
ciente de conveccion se calcula de la misma forma, ya que su geometria es similar. Por
otro lado, el coeficiente de conveccion de la superficie 2, pared vertical del tanque, se

calcula de manera distinta.

Para calcular la conveccion natural se utiliza el numero de Rayleigh.

_ gLZ)har 6 (TS B TOO)
Vo

Ray, (3.28)

Donde ¢ es la aceleracion de gravedad, L., es el largo caracteristico, 3 es el
coeficiente de expansion volumétrica, T la temperatura de la superficie de la placa, T
es la temperatura ambiente, v es la viscosidad cinematica del aire y « es el coeficiente

de difusividad térmica.
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El coeficiente de expansion volumétrica es:
B == (3.29)

El largo caracteristico es igual al largo de la placa y el nimero de Nusselt promedio

se determina con la correlacién de Churchill y Chu [20].

— 6 — 6 Ye
NuL::<NuLMm%aNuLwM> (3.30)

El nimero de Nusslet laminar es:

. 2
Nup jam = 5 (3.31)
In{1+
( Clam RG%QE) )
Donde: 0.671
Clam == ’ Y g (332)
0,492\ 7'
1 b
Y Pr es el ndmero de Prandtl.
El ndmero de Nusselt turbulento es:
! 3
mL,turb = Cturb,v RaL Pr (333)
1 1.4-109) —
+( 7 ) RaL
Donde:
0,13 Pr%22
Oturb,V = (334)

(1+0,61 Prost)o®

De esta manera, por medio de la ecuacidn 3.15 se obtiene le coeficiente de convec-
cién para la pared vertical del cilindro.

De manera similar, usando la correlacion para conveccion natural en una placa hori-
zontal, se calcula en niimero de Nusselt para luego obtener el coeficiente de conveccion
del aire. Se usa la correlacion de Rohsenow, Hartnett y Cho [21] para obtener el numero
de Nusselt, la cual es valida para una placa horizontal caliente orientada hacia arriba y
una placa fria orientada hacia abajo, caso de la superficie libre de las sales y del interior

de la tapa del tanque respectivamente.
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Para el calculo del nimero de Rayleigh, el largo caracteristico se define como:

A
Lohar = — 3.35
h Per ( )
Donde A, es el area de la superficie y Per el perimetro.
El nimero de Nusselt se calcula como:
— —10 —10 /10
NU’Lchar = (NuLchar,lam + NU’Lchar,turb) (336)
El nimero de Nusselt laminar es:
_ 1.4
Nur,, .. lam = : (3.37)

1+ L
n

0,835 Clam Ray™
Clam se calcula de la misma forma que la placa vertical, con la ecuacién 3.32.
El nimero de Nusselt turbulento es:

__ 1
NuLCha,«,turb - C1tu7"b,U }%aL3 (338)

char

Donde:

1+ 0,0107 P
Crarpr = 0,14 (¥)

1+0,01Pr (3-39)

De esta manera se calculan todos los flujos de calor de todas las superficies internas
de la porcidn del tanque de sales que contiene aire. Estos flujos de calor son: devmt’l,
Qconv,int,l’ de,mt,% Qcom,mt,z’ de,mt,z’) y Qconv,mt,?)-

Finalmente, por medio del balance de energia de la superficie libre de las sales, la
pared vertical y la tapa del tanque, ecuaciones 3.16, 3.17 y 3.18 respectivamente, se

obtiene el valor del calor total perdido por la superficie libre de las sales.

Qrad,int,l + Qcom;,int,l = Qrad,ezt,Q + Qconv,ewtﬂ + Qrad,ext,?) + Qconv,ezt,i’: (340)

La figura 3.8 muestra el algoritmo utilizado para el cédlculo del calor perdido por
la superficie libre de la sales. El primer paso es estimar un valor para la temperatura
exterior del tanque en las superficies 2 y 3, es decir, en la pared y en la tapa del tanque.

En base a esta estimacion se calcula el intercambio de radiacion al interior del tanque
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en las superficies 1, 2 y 3, el intercambio de calor por conveccidn al interior del tanque
de las superficies 1, 2 y 3, y también se calcula la conduccion de calor en las superficies
2 y 3 y luego su respectiva transferencia de calor con el ambiente por conveccion y
radiacion. Si los valores estimados de las temperaturas al interior del tanque en 2 y 3
son correctos entonces se cumple que la suma del calor trasferido por radiacién interna
y conveccion interna deben ser iguales al valor de la transferencia de calor por conduc-
cioén en la pared del tanque y en la tapa. De ser asi, el balance de energia de la superficie
libre de las sales con el ambiente de cumple y los valores calculados son correctos. En
caso contrario los valores estimados de temperaturas interiores en 2 y 3 son incorrectos

y se vuelve a iterar hasta que se cumpla la condicién antes mencionada.

3.2. Modelo intercambiador de calor

El modelo del intercambiador de calor es de placas paralelas el cual estd compuesto
por placas de acero inoxidable de largo L, ancho W y espesor e, como se muestra en
la figura 3.9. Estas placas se ubican de forma paralela una sobre otra a una distancia
ec para el fluido caliente y ep para el fluido frio. El numero de pares de placas es
denominado N,,.

El modelo del intercambiador es a contraflujo, las sales fundidas entran al intercam-
biador de calor a una temperatura 7, .+ Y con un flujo masico 1. Por el otro lado,
el sCO; entra al intercambiador con una temperatura 7o, e Y con un flujo masico
meo,- Se conoce la temperatura de entrada de las sales y el didxido de carbono y como
salida se obtiene la temperatura de salida de ambos fluidos.

Para el modelo numérico se analiza una corriente del fluido caliente y una del fluido
frio y se toma un volumen de control en cada una de las corrientes, tal como muestra
la figura 3.10 donde las lineas segmentadas representan los volimenes de control se-
leccionados. Para el andlisis del volumen de control del fluido caliente se tiene que el
flujo de calor que entra al volumen de control es dqgc en:, €] que sale es dqc s, y €l calor
que se transfiere al fluido frio es dq. De esta manera se obtiene la ecuacién 3.41 del

volumen de control del fluido caliente.

dqc’,ent = dqc’,sal + dq (341)

Para el fluido frio el analisis es el mismo excepto que el calor transferido va en

direccion contraria.
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Figura 3.8: Algoritmo de iteracion del cdlculo de la pérdida de calor a través de la
superficie libre de las sales.

d(jF,ent = dQF,sal - dq (342)

El volumen de control solo considera la mitad del canal, no el espesor completo,

por lo que los flujos de calor del balance de energia se expresan de la siguiente forma.
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=
v

|

b
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Sales
fundidas | 1
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I
Figura 3.9: Esquema del intercambiador de calor de placas paralelas a contraflujo.
dgc.en = = ic (3.43)
dg e, 4 e dic, (3.44)
sal = ——1 ——dx .
QCsal = 75T Y

Donde iy es la entalpia especifica y dx es el diferencial espacial del volumen de control.

Luego, remplazando los términos en la ecuacién 3.41 y reduciendo, se obtiene:

i
0="C8C 0+ dg (3.45)
2 dx

La derivada de la entalpia se puede expresar de la siguiente forma:
di di dT, di dP,
@e _ (e 4o, (do) 4o (3.46)
dz dr dz dP ), dx
p
Dado que no se espera un gradiente de presion considerable este es despreciado. De

esta manera la ecuacion 3.45 resulta:

mc dlc .
= — —dx + 4
0 5 Cp.o T dx + dg (3.47)

Donde C), ¢ es el calor especifico del fluido caliente.

8-CO,
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h qu’ sal i -------------------- i dqﬁ ans h

Figura 3.10: Detalle del intercambiador de calor de placas donde se destacan los
volimenes de control.

Por otro lado, se tiene que el flujo de calor transferido de un fluido a otro, se puede
expresar en funcién de las temperaturas y las resistencias térmicas correspondientes.
(T —Tr)

dg=—= 3.48
1 Rtotal ( )

Donde R, son las resistencias térmicas del fluido caliente, fluido frio y la placa.

Se puede expresar como:

1 em 1
heWde | koWds | hoWdz

Donde h¢ es el coeficiente de conveccion del fluido caliente, en este caso, las sales

Rtotal - (3 49)

fundidas y hp el del fluido frio, en este caso, diéxido de carbono.

Finalmente reemplazado los térmicos y aislando el gradiente de temperatura se ob-

tiene: T o (T _ T
C=- Te ~Tr) (3.50)

dx O 1 n €m n 1
M\ W T B W haW
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Siguiendo el mismo andlisis se obtiene el gradiente de temperatura del fluido frio.

dTy 2T — T) Gs1)
dx - 1 N Em n 1 ’
e\ oW Tk, W heW

Las propiedades termofisicas del diéxido de carbono en estado supercritico son
extraidas de COOLPROP [22], mientras que las de las sales fundidas se obtiene de las
siguientes ecuaciones [23]. Las sales utilizadas en este modelo son sales termosolar
compuesta por 60 % de nitrato de sodio (NaNOs3) y 40 % de nitrato de potasio (KNO3).

Tabla 3.1: Propiedades termofisicas de las sales fundidas.

Densidad[kg/m3] p = 2090 — 0,636 - T'[°C]
Conductividad térmica [W/m°C]| k=0,4434+1,9-10"*-T[°C]|
Calor especifico [J/kg°C] Cp=1443 + 0,172 - T[°C]
Viscosidad [mPa - 5] = 22,714 — 0,120T[°C] + 2,281 - 10~ T [°CT?
—1,474-107"T[°CP?

El valor del coeficiente de conveccidn se calcula para un régimen laminar y turbu-
lento. Para el régimen laminar se utiliza la ecuacion de Shah y London [24] para ductos
rectangulares. En importante notar que para comportamientos laminares el nimero de
Nusselt se calcula en funcién de la geometria del ducto, especificamente la seccién

transversal de este.

Nu = 7,541(1 -2,610- AR+4,970- AR* —5,119- AR* +2,702- AR* — 0,548 - AR®)

(3.52)
Donde AR es la proporcion de las dimensiones de la seccién transversal.
min {W, e}
AR = ————— 3.53
max {W,e} (3:33)

Donde W'y e son el ancho y alto respectivamente de la seccion transversal del ducto
por el que circula el fluido.

Para el caso del régimen turbulento se usa la ecuaciéon de Gnielinski et al. [25]
para la cual se deben obtener previamente algunos nimeros adimensionales, estos son

el numero de Raynolds, ecuacion 3.11 y el numero de Prandtl, ecuacion 3.12. Para el

29



nimero de Raynolds, en lugar de usar el didmetro del cilindro D se usa el didmetro

hidraulico D,.

44
P

Donde A es el area de la seccion transversal y P su perimetro.

Dy, (3.54)

El nimero de Nusselt para el régimen turbulento, a diferencia del laminar, no de-

pende de la geometria del ducto, més bien depende de la rugosidad de este.

(%) (Rep, — 1000) Pr

1+ 12,7 (Pr2/3 — 1) ,/% (3.55)

para 2300 < Rep < 5-10° y 0,5 < Pr < 2000

Nde =

Donde fq es €l coeficiente de friccion del ducto. Para superficies lisas se asume
que la rugosidad es 0 o despreciable y se utiliza la ecuaciéon de Petukhov et al. [26] para

calcular el coeficiente de friccion para un flujo turbulento completamente desarrollado.

1 ,
para 3000 < Rep < 5-10°

fra= (0,79In(Rep,) — 1,64)2 (3.56)

Por el contrario, si la rugosidad de la superficie es distinta de 0, se utiliza la ecuacién
de Colebrook [27].

1 2 9.35
— 348 —1,7373 In (—e 4 —) (3.57)

V fta Dy Rep,~\/fra

Finalmente el nimero de Nusselt promedio puede ser calculado con la ecuacion de

Kakag et al. [28].
L\ 07
1 — .
+ (Dh> ] (3.58)

Donde z representa el largo del ducto en el que se evalua el promedio del nimero
de Nusselt.

N_uDh ~ Nde

Una vez obtenido el nimero de Nusselt se obtiene el coeficiente de conveccidn
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promedio por medio de la ecuacion 3.15.

Al obtener el coeficiente de conveccion se puede proceder con el cdlculo del dife-
rencial de temperatura de las ecuaciones 3.50 y 3.51 y a continuacion se puede calcular
el perfil de temperaturas de los fluidos a lo largo de la placa.

Para el fluido caliente.

dT,
Toirn = Toi+ —= - Ax (3.59)
dz
Y para el fluido frio.
dTp
TF,Z'+1 = TF,i + d_ - Ax (360)
x

El calor transferido de un fluido a otro se calcula por medio de las entalpias es-
pecificas. Para el fluido caliente se calcula como el flujo mésico multiplicado por la
diferencia de las entalpias entre la entrada y la salida del intercambiador de calor eva-

luadas en funcién de las temperaturas de salida y entrada respectivamente.

do = me(icent — i sal) (3.61)

Donde:
iC,ent - i(T:TC,ent) (362)
Z‘C,ent = ZA(T:TCYSGl) (363)

Andlogamente, para el fluido frio se tiene:
QF = mF(iFent - 2.F,sal) (364)

Y las entalpias se obtienen de las misma forma que para el fluido caliente.

3.3. Modelo recibidor solar

El modelo numérico del recibidor solar se obtiene por medio del balance de energia
de los tubos que lo componen. Se determinan las pérdidas de energia las cuales de-
penden de diversos factores tales como las dimensiones del recibidor, orientacién, pro-
piedades radiativas de los materiales de construccion, conveccion interna de las sales,
velocidad del viento, entre otros.

El modelo toma como entrada el flujo de radiacion proveniente de los heliostatos el
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cual incide directamente en el exterior de los tubos del recibidor y como resultado se
obtiene la energia que absorben las sales fundidas lo cual se ve reflejado en un aumento
en su temperatura.

Para dar comienzo al anélisis se considera solo un flujo y se recorre el camino que
ese flujo sigue. Se utiliza un tubo de largo L; que representa la suma de un tubo de cada

panel del recibidor.

L,=H-N, (3.65)

Donde H es la altura del recibidor y [V, es el niimero de paneles.

La figura 3.11 muestra los flujos de energia que interactuan con un tubo del recibi-
dor. La parte frontal del tubo, situada a la izquierda, recibe la radiacion proveniente del
campo de heliostatos, mientras que la parte trasera del tubo est4 cubierta por aislacién
y se considera adiabdtica. Parte de la radiacion incidente es reflejada y la otra parte es
absorbida por el tubo. La radiacion reflejada y absorbida son el producto de la radia-
cion incidente con la reflectividad p y la absortividad « respectivamente, cuyos valores

dependen del material o recubrimiento que estos tengan.

Gt, sal

Qcond | Yconv

Y

dp, conv

Adiabatico
[

p, rad

/

gt, ent

Figura 3.11: Diagrama de un tubo del recibidor solar externo.
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]ref = Iinc P (366)
Laps = Line - @ (3.67)

El calor absorbido es transferido por conduccién a través del tubo hasta llegar a
las sales donde es transferido por conveccion. El calor transferido a las sales, gy, es la

diferencia de energia entre la entrada y la salida del recibidor.

q.f - q.f,sal - q.f,ent (368)

[abs = q.cond = Qf (369)

El calor absorbido por las sales por unidad de drea se calcula como el producto entre
el coeficiente de conveccidn con la diferencia de temperatura entre las sales y la pared

interior del tubo.

Qf = hconv,f . (Tp,int - Tf,ent) (370)

El coeficiente de convecidon de las sales se calcula con el nimero de Nusselt la

conductividad térmica de las sales y el radio del tubo.

Nu -k
hcom;,f = 2R

El numero de Nusselt se calcula con la correlacion de Shah y London [29] para flujo

(3.71)

laminar al interior de un tubo:

0.08569
0,1156 + ’p 01 -Gz
7" k]
Nu=4 72
U= A0 T 1158Ga0 G-72)
Donde Gz es el namero de Graetz.
D-Re-P
Gz — % (3.73)

Y para un flujo turbulento se utiliza la correlacién de Gnielinski [25], ecuacion 3.55

utilizada también en el intercambiador de calor.

El calor transferido por conduccion a través del tubo por unidad de drea se calcula
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como la diferencia de temperatura entre el exterior e interior del tubo multiplicado por

el coeficiente de conduccion dividido en el espesor del tubo.

(Tp,e B Tp,i) k
e

Geond = (3.74)

La pared exterior del tubo del recibidor experimenta pérdidas de calor con ambiente
por medio de radiacién y conveccion.

Para estimar las pérdidas por conveccion al exterior del recibidor se utiliza el mode-
lo mixto de Siebers et al. [30] de conveccion natural y forzada en el cual el coeficiente
de conveccion total se determina en funcién del coeficiente de conveccién natural y
forzada.

1/3,2

h=(hy?+ht?) (3.75)

Los valores de los coeficientes de conveccion forzada h.; corresponde al coefi-
ciente de conveccién calculado solo con conveccién forzada y h,, es el coeficiente de
conveccion natural calculado como si solo hubiera conveccién natura.

El nimero de Nusselt para el célculo del coeficiente de conveccion forzada se ob-
tiene con la correlacion de Achenbach et al. [31] valida para todos los nimeros de

Raynolds.

0,8

Re 0,625
Nup = 4 05 (1 3.76
up = 0,34 0,488Re + (282000) (3.76)

En cuanto a la conveccién natural se utiliza la correlacién obtenida por Sierbs et

al. [32] para obtener el nimero de Nusslt.

T, —0,14
Nup = 0,098 - Gr'/? (TLb) (3.77)

Donde Gz es el numero adimensional de Grashof.

gﬁ(Tp,e - Tamb) : D3
1%

Gr =

(3.78)

Donde g es la aceleracién de gravedad, [3 es el coeficiente de expansion térmica, D
es el didmetro del tubo y v es la viscosidad cinematica.
Finalmente, con el respectivo niimero de Nusselt para conveccion natural y forzada

se calcula el coeficiente de conveccion y luego se calcula el coeficiente de conveccion
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mixto con la ecuacién 3.75. De esta manera se obtiene que las pérdidas por conveccion
totales por unidad de drea son el producto entre el coeficiente de conveccion mixta y la

diferencia de temperaturas entre la pared exterior del tubo y la temperatura ambiente.

Cjconv = B : (Tp,e - Tamb) (379)

El modelo también considera las pérdidas de calor con el ambiente las cuales co-

rresponden a la radiacién emitida por el tubo y que se transfiere al ambiente.
Graa =0 (T, —Ty) - € (3.80)

Donde o es la constante de Stefan-Boltzmann, ¢ es la emisividad del tubo y 7} es

la temperatura de los alrededores y se calcula con la ecuaciéon de Berger et al. [33].

4 4
T4 o Ecielo * Tcielo + Esuelo Tamb (3 81)
0 - .
Ecielo + Esuelo

Donde £.ie0 ¥ €sucto €S la emisividad del cielo y de el suelo circundante respectiva-
mente.

Mediante un balance de energia sobre una seccion transversal del tubo del recibidor
se puede obtener la expresion para determinar el calor transferido a las sales. Este valor
corresponde a la radiacién absorbida por el tubo menos las pérdidas por conveccion y

las pérdidas por radiacion.

Qf = Laps — q.con'u - QTad (3.82)

Reemplazando la ecuaciones 3.70, 3.67, 3.79 y 3.80 en la ecuacion 3.82 se obtiene

la ecuacidn general para calcular el calor transferido a las sales.

hcom),f ' (Tp,int - Tf,ent) = [inc ca—h- (Tp,e - Tamb) —0 (T;e - Té) S (383)

De la ecuacion anterior se tienen todos los valores excepto las temperaturas de
la pared interior y exterior del tubo, por lo tanto es necesario agregar una segunda
ecuacion la cual se obtiene de la conduccidn a través del tubo con las ecuaciones 3.69
y 3.74.

(Tp,e — Tm’) k

h'com),f : (Tp,int - Tf,ent) = o

(3.84)
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Finalmente, con el cdlculo de la temperatura interior y exterior del tubo se puede
obtener el valor de las pérdidas por conveccidn, radiacion y el calor transferido a las

sales.

La eficiencia de absorcion del tubo se puede expresar como el calor absorbido por

las sales dividido en la radiacidn incidente total.

Nrec = 7 (385)

mc

~

Las variaciones de energia del tubo del recibidor se analizan solo a lo largo del eje
y no de forma radial, ya que es un modelo en una dimension. Debido a esto se tienen
que tomar en cuenta ciertas consideraciones debido a que la radiacién que incide sobre

el tubo se percibe de diferente forma dependiendo del dngulo de incidencia.

La figura 3.12 muestra una seccion transversal del tubo sometida a radiacién uni-
forme. Cuando la radiacién incide de forma perpendicular, es decir, cuando 6 es igual
a 90° la radiacion es maxima y a medida que el angulo # va disminuyendo la radiacion
también disminuye hasta llegar a § = 0 donde la radiacién es minima, tal como se ve

en el grafico de la figura 3.13.

I[]

l

o\

Figura 3.12: Seccion transversal del tubo sometida a radiacion uniforme.
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Figura 3.13: Radiacion incidente en fucnién del angulo de incidencia sobre el tubo.

Para considerar esto se utiliza la aproximacion de Lu Jianfeng et al. [17] quien
determiné que los pardmetros calculados con el promedio de la radiacion incidente
son practicamente idénticos al promedio de los valores calculados alrededor del tubo,
por lo tanto el promedio de la eficiencia de absorcion alrededor de la circunferencia
es practicamente igual a la eficiencia de absorcion calculada con el promedio de la

radiacion incidente.
0

La radiacién incidente promedio, temperatura promedio de la pared exterior y efi-

ciencia promedio se expresan de la siguiente forma:

T Line(0) - R d0

Te = T (3.87)
, "Tpe(6) - R-df
Ty = Jo ”’75 .)R (3.88)
Tqr(0)-R-do
fo Qf( ) (3.89)

= Iinc'R

De esta manera utilizando la radiacion promedio que incide en la circunferencia
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del tubo se pueden obtener los valores promedio radiales. Es importante notar que en
intervalo de la integran para calcular los valores promedios es entre 0 y 7 debido a que

solo se considera la parte frontal del tubo ya que la parte de atras estd aislada.

El comportamiento del fluido a lo largo del recibidor esta gobernado por la ecuaciéon

de transporte

. d " Ty
gy - Rd0 = p-Cp— T-u(r) 2nrdr = p- Cp——7R*Uprom (3.90)
0 dz J, dz

Donde p es la densidad de las sales, C'p el calor especifico y uyronm €s la velocidad

promedio de las sales dentro del tubo.

Para calcular el gradiente de temperatura a lo largo del tubo se reemplaza la ecua-
cioén 3.86 en 3.90.

. dT
TR - Gy (Iine) = p- de—;wR%pmm (3.91)

Finalmente, ordenando la ecuacion anterior se obtiene le gradiente de temperatura

a lo largo del tubo.

ATy G5 (line)

= 3.92
dz p - CpRuprom ( )

Una vez calculado el gradiente de temperatura a lo largo del tubo es posible realizar
un proceso iterativo para poder obtener los pardmetros de transferencia de calor en

todas las secciones a lo largo del tubo.

La figura 3.14 muestra el algoritmo para calcular los valores del recibidor. La en-
trada del proceso son los datos iniciales los cuales son las dimensiones del recibidor,
el flujo mésico, la temperatura de entrada de las sales y el perfil de radiacion. Luego se
selecciona una porcion del recibidor dz para ser evaluada. Se asume arbitrariamente un
valor para la temperatura exterior del tubo 7, ; con el fin de poder calcular las propie-
dades de los fluidos y materiales que dependan de este pardmetro. Posteriormente se
calculan los nimeros adimensionales (Nu, Gz y Gr) para poder calcular los coeficien-
tes de transferencia de calor. Una vez obtenidos esos valores se calculan la temperatura
de la pared exterior e interior, el calor transferido a las sales, la eficiencia y la tempe-
ratura de las sales a la salida de la seccion T ;;. Luego se evalda si la temperatura

de la pared exterior del tubo coincide con la temperatura estimada inicialmente, de no
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ser asi se vuelve a estimar un nuevo valor. Esto se repite hasta que la diferencia entre
ambas temperaturas sea minima. Cuando esto ocurre se establece que la temperatura
de las sales inicial de la siguiente seccion va a ser la temperatura de las sales de salida
de la seccidn anterior. Asi se repite el proceso nuevamente hasta recorrer todo el largo
recibidor. Finalmente se puede obtener como resultado final la temperatura de salida de

las sales, el calor transferido a estas y la eficiencia de absorcion del recibidor.
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Datos iniciales: dimensiones
recibidor, Tgy ent. flujo masico
y perfil de radiacién

I
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endz

al
.

Y

Estimacion Tpe

v

Calculo nimeros
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!

Calculo coef.
conduccién y
conduccion

v

Calculo Tpe, Tp;, ar,
eficiencia, Ty, Tf 41

ITpe - Tpe,i | <tol

Tt =Ty,

v

Resultados: Q,
Tt sals eficiencia

Figura 3.14: Algoritmo de iteracion del cdlculo del recibidor solar.



3.4. Modelo componentes acoplados

En condiciones de disefio la planta entrega una potencia eléctrica neta a la red igual
a la potencia del ciclo de potencia multiplicada por un factor de conversion debido a

las pérdidas parésitas.

Pee = PPC *Ne (3.93)

El ciclo de potencia recibe energia del recibidor solar o del tanque de sales en caso
de que el recibidor no pueda proveerla. Las sales fundidas transfieren el calor reque-
rido, () pc, por medio del intercambiador de calor para que el ciclo opere a maxima
eficiencia. La potencia del ciclo es el producto del calor transferido por las sales con la

eficiencia del ciclo.

Ppc = Qpc - Npc (3.94)

El recibidor solar entrega energia tanto al ciclo de potencia como al tanque de sa-
les, de este manera cuando el recibidor no estd disponible el ciclo se alimenta de las
energia del almacenamiento y puede continuar operando. Debido a esto, es que el reci-
bidor solar esta sobredimensionado por el multiplo solar, ya que al mismo tiempo que
entrega energia al ciclo termodindmico debe entregar energia al tanque de sales para su
almacenamiento. El multiplo solar se define como la potencia del recibidor dividido la

potencia del ciclo de termodindmico.

QTeC
Ppc

En caso del que el multiplo solar sea igual a 1 toda la energia del recibidor va a ir al

(3.95)

Mg =

ciclo de potencia y nada al almacenamiento. Por el contrario, si el multiplo solar es
muy grande la mayor parte de la energia va a ir al almacenamiento y una menor parte
al ciclo, lo cual puede causar una saturacién de los tanque de sales y grandes pérdidas
en la eficiencia.

La potencia del recibidor estd determinada por la radiacién que este recibe prove-
niente del campo de heliostatos, por lo tanto la potencia del recibidor se define como el

producto de la radiacion incidente con la eficiencia del recibidor.

Qrec = lrec - Nrec (396)
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La radiacién incidente o perfil de radiacion corresponde a la radiacién proveniente
del sol que es redireccionada por los heliostatos y concentrada en el recibidor solar.
Con esto, el recibidor transfiere energia a las sales fundidas que circulan a través de €l
provocando un aumento es su temperatura. Se establece una temperatura de salida del
recibidor, T sq1, que es la temperatura de las sales que requiere el ciclo de potencia y
también la temperatura a la que se debe encontrar el tanque de sales caliente. En base a
esta temperatura, el flujo masico del recibidor solar varia para poder alcanzar siempre
la temperatura de salida deseada. De esta manera, por medio de la ecuacién 3.90 se
determina la potencia del recibidor. Con esta informacion se da inicio al algoritmo de

operacion de la planta que se muestra en la figura 3.15.

Perfil de radiacion

Qpc = Qrec

Qpg = Potpg

No

Ques = Qaim

v

Qaim = Qrec-Polpc Qaim + Qrec > Polec

Si

Qpc = Qges + Qec

s
A 4

Qges = Potpg - Qrec

rs

Qpc = Potpg

Figura 3.15: Algoritmo de operacion de la planta de torre solar.

Una vez que se determina la energia transferida a la sales en el recibidor, esta es en-



viada al ciclo de potencia para dar inicio a la generacién. En caso de que la potencia del
recibidor sea mayor a la potencia del ciclo la energia sobrante es enviada al tanque de
sales caliente para su almacenamiento. Si la energia del recibidor no es suficiente para
alcanzar la potencia del ciclo termodindmico se verifica el estado del almacenamiento,
si no hay energia disponible en el tanque de sales caliente entonces el ciclo opera a una
capacidad reducida lo cual resulta en una menor generacion. En caso de que el tanque
de sales cuente con energia disponible se verifica cual es la cantidad disponible. Si la
cantidad de energia disponible es suficiente para alcanzar la potencia del ciclo se uti-
liza la energia almacenada y el ciclo opera a maxima capacidad. En caso contrario, si
el almacenamiento no cuenta con la energia suficiente para operar el ciclo a maxima
capacidad se descarga el almacenamiento de todas manera y el ciclo opera a capacidad
reducida.

La temperatura de entrada de las sales al recibidor corresponde a la temperatura
de las sales del tanque frio. La temperatura de las sales de ambos tanque de sales, frio
y caliente, presentan pérdidas de calor la cuales se determinan con los célculos de la
seccion 3.1. Por lo tanto la temperatura de las sales en la descarga es levemente menor
a la temperatura de operacion del ciclo por lo que se requiere un mayor flujo masico
para entregar la misma energia y alcanzar la potencia requerida por el ciclo.

De esta forma, con el algoritmo de operacion, es posible determinar el comporta-

miento de la planta cuando los componentes estdn acoplados.
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Capitulo 4

Validacion del modelo

4.1. Validacion de tanques de sales fundidas.

Con el fin de validar el modelo del tanque de sales se realizé una simulacién con
los datos y especificaciones técnicas del tanque de sales de la central de concentracién
solar Andasol. Los resultados de esa simulacién fueron contrastados con los obtenidos
por Schulte-Fischedick et al. [10] quien también realizé un modelo del tanque de sales
de Andasol utilizando el método de elementos finitos. La figura 4.1 muestra los valores
de las pérdidas de calor del tanque de sales en funcién del nivel de las sales dentro del
tanque. En este grafico se puede identificar la pérdida de calor a través de la base del
tanque, la pared humeda y la tapa, que representa la parte del tanque que estd sobre el
nivel de las sales, es decir, pared seca mds parte superior.

Se aprecia que las pérdidas de calor en la base del tanque son constantes, esto es
debido a que el area de transferencia de calor de la base es independiente del nivel de
las sales. Por el contrario, las pérdidas de calor a través de la pared del tanque aumentan
de forma lineal ya que el area de transferencia de calor aumenta a medida que el tanque
se llena. De la misma forma las pérdidas de calor en la parte superior de las sales
disminuyen ya que a medida que el nivel de las sales aumenta el area de transferencia
de calor de la pared seca disminuye.

Las lineas segmentadas del grafico de la figura 4.1 muestran los resultados obte-
nidos por Schulte-Fischedick y las lineas continuas los obtenidos por el modelo. La
figura A.1 en Anexo muestra la magnitud de la diferencia entre ambos modelos. La
mayor diferencia se presenta en la pérdida de calor a través de las tapas, alcanzando

6,6[kW] lo cual representa un error de menos de un 4 %. Sin embargo, si se analiza las
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Figura 4.1: Resultados de las pérdidas de calor del tanque de sales de Andasol del
modelo contrastados con los resultados obtenidos por Schulte-Fischedick.

pérdidas de calor totales del tanque, linea roja, se aprecia que tiene una diferencia de

maxima de 3,8[kTV] lo cual representa un error de un 2 %.

4.2. Validacion modelo intercambiador de calor.

La validacion del modelo del intercambiador de calor se realizé con los resultados
presentados por Q. Fu et al. [13], quien modeld un intercambiador de calor de placas
paralelas donde interactian sales fundidas y di6xido de carbono en estado supercritico.
El intercambiador de calor tiene un largo de 6[cm] y la configuracion del modelo se
muestra en la tabla 3.1. En base a esto se configur6 el modelo realizado en este trabajo
para que opere bajo las mismas condiciones que el modelo de la referencia.

Los resultados obtenidos con el modelo del perfil de temperatura a lo largo del
intercambiador de calor son contrastados con los de la referencia en la figura 4.2.

Los resultados obtenidos en el modelo concuerdan con los obtenidos por Q. Fu.
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Figura 4.2: Resultados de los perfiles de temperatura obtenidos con el modelo a lo largo
del intercambiador contrastados con los del modelo de Q. Fu.

como muestra la figura A.2 en Anexo. El fluido caliente presenta una diferencia maxima
de temperatura de 6,0625°C en 0,0179[m/|. Mientras que para el fluido frio la diferencia
de temperatura maxima es 2,15°C' a los 0,0018]m/|. Las diferencias de temperaturas
entre el modelo y los resultados de la referencia son menores, con lo cual se puede
determinar correctamente que el modelo es fiable para trabajar con sales fundidas y

diéxido de carbono en estado supercritico.

4.3. Validacion modelo recibidor solar externo.

La validacién del modelo numérico del recibidor solar externo se hizo con el trabajo
realizado por dos autores. El primero es el modelo de Lu Jianfeng et al. [17] quien
model6 el recibidor como un tubo de largo de 20[m] sometido a radiacién uniforme
y constante. El otro modelo numérico es el de Rodriguez-Sanchez et al. [16] quien
modeld el recibidor externo como un tubo de largo 94,5[m| bajo un perfil de radiacion
basado en una distribucién normal bivariada con un méximo de 1,2[MW/m?| y un
promedio de 0,8[MW/m?].
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Figura 4.3: Gréfico de comparacion de los resultados obtenidos con el modelo desarro-
llado y los obtenidos por Lu Jianfeng.

La figura 4.3 muestra las temperaturas promedio de cada seccion del recibidor a
lo largo del tubo obtenidas por el modelo de Lu Jianfeng y los valores obtenidos por
el modelo desarrollado, esto bajo las mismas condiciones. La curva roja representa los
resultados de la referencia y la negra los obtenidos por el modelo desarrollado. Se puede
ver que las curvas son practicamente idénticas en la primera mitad. En la segunda mitad
las curvas se separan levemente llegando a tener una diferencia maxima de 4,24[k]| al
final del recibidor. Cabe destacar que ambos modelos son en una dimension (axial) y
que debido a que la radiacion es constante y uniforme se obtiene recta con pendiente
positiva.

El modelo desarrollado también se compar6 con el modelo numérico de Rodriguez-
Sanchez. Este modelo es de 2 dimensiones (axial y radial). En la figura 4.4 la linea
continua representa las temperaturas promedio de las sales en cada seccion del reci-
bidor. Se puede ver que la ambas curvas son practicante iguales hasta llegar a los 70
metros donde comienzan a separarse resultando en una diferencia maxima de 19,5[°C]
al final del recibidor. Esto es una diferencia considerable sin embargo si se analiza la

temperatura promedio interior, representada con las lineas punteadas, se aprecia que en
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Figura 4.4: Gréfico de los de comparacion de los resultados con el modelo de
Rodriguez-Sanchez.

el mismo instante también hay una separacion considerable a los 70 metros. La causa
de esto es que la radiacidn incidente del recibidor de la referencia es multiplicada por
un factor menor a 1 con el fin de que la temperatura de salida no supere los 565[°C'] lo
cual se ve reflejado a partir los 70 metros ya que tanto la temperatura de los tubos del
recibidor como el de las sales comienzan a disminuir a partir de ese punto. Es impor-
tante destacar que a diferencia del modelo de Lu Jianfeng los valores de temperatura
de las sales no aumentan de manera lineal a lo largo del recibidor. Esto se debe tinica-
mente a que este modelo no utiliza una radiacién constante por lo tanto el aumento de

la temperatura tampoco es constante.

4.4. Validacion componentes acoplados

Para la validacion de los componentes modelados acoplados (tanques de sales, in-
tercambiador de calor y recibidor solar) se utiliz6 el software libre SAM [34], el cual
permite hacer modelos técnico-econdmicos de diversos proyectos relacionados con

energias renovables entre los cuales se encuentran las torres de concentracion solar.
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La configuracién de la planta modelada se basa en la torre de concentracion solar de
la planta Solar Two ubicada en Dagget cerca del desierto de Mojave en Estados Uni-
dos desarrollada en conjunto por Sandia y el Departamento de energia de los Estados
Unidos. Solar Two cuenta con 1926 heliostatos, un recibidor solar, almacenamiento
térmico por sales fundidas y un ciclo de potencia tipo Rankine cuya turbina es capaz
de producir 10[MW].

Usando SAM se realiz6 una simulacién ingresando todos los datos de la planta So-
lar Two de la tabla B.2 en Anexo. Con estos datos SAM cuantifico el campo de helios-
tatos, determiné cuantos heliostatos se requieren y su posicion para poder cumplir con
la potencia eléctrica de salida requerida dada las caracteristicas técnicas de la planta.
Para este modelo se utilizé solo un tipo de heliostato(tipo Martin Marietta) en lugar de
los dos tipos de heliostatos que utiliza Solar Two. El resultado es un campo de helios-
tatos de 2297 unidades, lo cual es un poco mayor en contraste con los 1926 heliostatos
de Solar Two. Esto se debe al remplazo de los heliostatos tipo Lugo por los Martin
Marietta y que para esta simulacién se utiliza un multiplo solar de 1,48 recomendado
por SAM en lugar de 1,19 que utiliza Solar Two.

La informacion del campo de heliostatos que fue generada por SAM se ingresé a
SolarPilot [35] para obtener el flujo de radiacién que se utiliza en el modelo como dato
de entrada. De esta manera tanto SAM como el modelo usaron el mismo campo de
heliostatos como entrada inicial.

La figura 4.5 a) muestra el flujo de calor que transfiere el recibidor a las sales a lo
largo del dia. Se observa que a las 6 de la mafiana comienza a operar el recibidor, su
potencia aumente hasta las 11 A.M. donde alcanza su maximo valor y posteriormente
empieza a decaer. En la figura 4.5 b) se observa que el ciclo comienza a recibir energia
alas 6 A.M. y pero esta es insuficiente para alcanzar la potencia nominal por lo que el
ciclo se ve forzado a operar con una menor capacidad. En al figura 4.5 ¢) Se muestra el
flujo de energia de carga del tanque de sales, la carga comienza a las 7 A.M. ya que a las
6 A.M. no hay almacenamiento pues toda la energia fue utilizada por el ciclo Rankine.
Luego cuando la potencia del recibidor comienza a disminuir y no es suficiente para
alimentar el ciclo se empieza a utilizar la energia almacenada en el tanque de sales lo
cual ocurre a las 16 horas como muestra la figura 4.5 d). Usando la energia almacenada
el ciclo de potencia del modelo finaliza su operacion a las 20 horas, mientras que en la
simulacién de SAM esto sucede a las las 21 horas. Esto se debe principalmente a que la
potencia del recibidor de la simulacién de SAM es levemente mayor lo cual repercute

en la cantidad de energia almacenada en el tanque y provoca que el ciclo pueda operar
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Figura 4.5: Comparacion de los resultados obtenidos por el modelo y por SAM.

por un tiempo mayor.

La diferencia de la potencia de los recibidores se muestra en la figura 4.5 a) repre-
sentada por la linea verde. Se aprecia que la mayor diferencia ocurre a las 6 horas donde
alcanza un valor de 2,95[MTV]. Es una diferencia menor la cual se debe principalmente
a la diferencia en los modelos de la energia que es consumida en la puesta en marcha.
Cabe destacar que los flujos de radiacion que inciden en el recibidor son obtenidos por
Solar Pilot al igual que en la simulaciéon de SAM, lo cual influye en que los resultados
de ambos modelos tengan poca diferencia.

La figura 4.6 muestra las pérdidas de calor del tanque de sales de ambos modelos.
Se observa que la diferencia es menor, sin embargo, SAM no admite la configuracion
del espesor de la aislacion del tanque, por lo que su valor es configurado por defecto.
Para el modelo se usa el valor del espesor de aislacién que utilizan los tanques de la

planta Solar Two.
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Capitulo 5
Resultados

Como resultado del modelo numérico desarrollado en este trabajo es posible mo-
delar el comportamiento de una torre solar de diferentes caracteristicas bajo diferentes
escenarios. A continuacion se presentan los resultados obtenidos por el modelo al si-
mular una torre de concentracidn solar acoplada a un ciclo de Brayton de recompresion
con diéxido de carbono en estado supercritico ubicada en Maria Elena, segunda region
de Chile utilizando las especificaciones técnicas de la planta Solar Two para el campo
de heliostatos, recibidor solar y tanque de sales. El ciclo Brayton tiene una potencia de
salida de 12,8[MW] y requiere una potencia de entrada de 31,5[M W] para operar en
condiciones de disefio con una eficiencia de 40,8 %.

Como dato de entrada para realizar la simulacion se requiere el flujo de radiacion
que incide en el recibidor proveniente del campo de heliostatos el cual se determiné
con Solar Pilot en funcién de la potencia del recibidor. La potencia del recibidor se
calcul6 con un multiplo solar igual a 1,5, con este valor se obtiene un almacenamiento
de 3 horas equivalente a 94,2[ MWW h| en condiciones de disefio.

Para las condiciones fuera de disefio se utilizaron los polinomios generados por
Correa [1] con los cuales se puede determinar la eficiencia del ciclo de potencia en
funcion de la energia de entrada y la temperatura ambiente, figura A.3 en Anexo.

La figura 5.1 muestra los resultados obtenidos en condiciones fuera de disefio. Se
simul6 el dia 18 de julio, un dia de invierno con radiaciéon menor a la utilizada en las
condiciones de disefio y un paso de tiempo de 30 minutos. La linea roja del gréfico
a) indica la potencia nominal que requiere el ciclo, cuando el recibidor alcanza esa

potencia el ciclo puede operar a eficiencia maxima.

El recibidor comienza a operar a las 8 de la mafiana y no alcanza a entregar la po-
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Figura 5.1: Resultados del comprtamiento de la planta con un ciclo de Brayton con
sC' O, fuera de disefo.

tencia nominal al ciclo de potencia hasta las 9:30 de la mafana, durante ese periodo
entrega menos energia al ciclo. Como consecuencia la eficiencia del ciclo disminuye
drasticamente alcanzando un minimo de 22 % a las 8 de la mafana como ilustra a figu-
ra 5.1 d). Posteriormente, la potencia del recibidor aumenta y también la eficiencia del
ciclo hasta alcanzar su maxima eficiencia a las 9:30 de la manana. A a partir de este mo-
mento el recibidor es capaz de entregar la potencia nominal al ciclo, la energia sobrante
es enviada al tanque de sales para su almacenamiento. A las 15 horas la potencia del
recibidor disminuye por debajo de la potencia nominal y ya no es capaz de alimentar el
ciclo, por lo tanto se utiliza la engria almacenada en los tanques ,estos pueden proveer
de energia hasta las 16:30 horas. A partir de esa hora la energia almacenada y la energia

del recibidor disminuyen por lo tanto la eficiencia del ciclo también decae.

Se observa que en los resultados anteriores el almacenamiento es bastante inferior
al requerido inicialmente. El almacenamiento obtenido en los tanques de sales es de

20,3[M'W h] lo cual equivale a menos de uno hora de almacenamiento.

En funcidn de estos resultados fue posible analizar el comportamiento de la planta 'y
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generar nuevas condiciones de operacion con el fin de obtener un tiempo de operacion
estable con un almacenamiento de 3 horas regularmente los dias de invierno. Para esto
de analiz6 la radiacion solar en los dias de invierno y se obtuvo la cantidad de energia
que las sales deben entregar el ciclo de potencia para que se cumplan estas condiciones.
Dicho valor corresponde a 23,22[ M W] como muestra la figura A.4 en Anexo. Con esto
se obtiene un almacenamiento promedio cercano a los 7T0[M W h] lo cual equivale a
3 horas de almacenamiento. Cabe destacar que al entregar menos energia al ciclo de
potencia la eficiencia se ve disminuida alcanzando un valor de 35,5 %. De igual manera
el trabajo de la turbina también disminuye generando 8,25/ M W]

Se simul6 nuevamente del dia 18 de julio con la condicién operacional de que la
potencia enviada al ciclo no supere los 23,22[ M W]. Los resultados obtenidos se mues-
tran en la figura 5.2. Como es de esperarse se obtiene un mayor almacenamiento de
72[MW h] equivalente a un poco mds de 3 horas. La eficiencia disminuye a 35,5 % y la

potencia entregada por el ciclo es de 8,25[ M W].
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Figura 5.2: Resultados del comprtamiento de la planta con un ciclo de Brayton con
sCO, fuera de disefio bajo condiciones operacionales.
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Capitulo 6
Conclusion

El propésito de este trabajo fue realizar un modelo numérico de los componentes de
una torre de concentracion solar con almacenamiento térmico que recibe como entrada
el flujo de radiacion del campo de heliostatos y entrega como resultado la energia dispo-
nible para enviar al ciclo de potencia. Los componentes modelados fueron el recibidor

solar, tanques de sales fundidas e intercambiador de calor.

Se estudio el estado del arte de los componentes de la planta de concentracion solar
y se escogieron los tipos de los componentes que fueron modelados. En el caso del
recibidor solar, se utilizé un recibidor solar de tipo externo de 360° el cual es utilizado
frecuentemente en la industria para transferir el calor a las sales. Para el almacenamien-
to térmico se utilizaron tanques de sales fundidas, los cuales presentaron pérdidas de
calor insignificantes comparadas con la energia almacenada en ellos. En cuanto al in-
tercambiador de calor se opt6 por utilizar un intercambiador de placas paralelas el cual
presenta un alto rendimiento para la transferencia de calor de las sales fundidas con el
8002.

Se realiz6 el modelo numérico de los componentes anteriormente mencionados. Los
modelos numéricos realizados son adaptables a diferentes especificaciones técnicas y
pueden ser escalados para trabajar con mayor o menor potencia. Como consecuencia
de esto, los modelos requieren una cantidad considerable de entradas para especificar

las dimensiones de los componentes.

La validacién de los modelos fue realizada con diferentes trabajos de otros investi-
gadores. Los resultados obtenidos por el modelo y por la referencia respectiva fueron

satisfactorios, presentando diferencias menores las cuales pudieron ser explicadas.

Se realizé una simulacion en la que se acopl6 un ciclo de Brayton con sC'O; en es-
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tado supercritico, se establecid la ubicacion de la planta en la segunda region de Chile
y se le atribuy¢ caracteristicas especiales a las sales para que operen a mayor tempe-
ratura. Los resultados fueron coherentes y dentro de lo esperado. Sin embargo, esta
configuracién es técnicamente inviable ya que el di6xido de carbono requiere una tem-
peratura cercana a los 700°[C] y las sales fundidas operan a una temperatura maxima
de 650°[C] por lo que las sales fundidas no podrian entregar la energia suficiente al

didéxido de carbono en condiciones reales.

6.1. Trabajos futuros

El modelo es altamente dependiente de las variables ingresadas y en funcién de
estas entrega los resultados. Se propone como continuacion de este trabajo realizar una
optimizacion del modelo para que este sea capaz de entregar los valores de disefio de

la planta en funcién de los resultados requeridos.
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Anexo A

Graficos

Error [kW]
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Figura A.1: Diferencia de los resultados del modelo con los obtenidos por Schulte-
Fischedick para el tanque de sales caliente.
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Figura A.2: Diferencia del perfil de temperatura de los resultados del modelo y los
resultados obtenidos por Q. Fu para el intercambiador de calor.
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Figura A.3: Grifico de la eficiencia del ciclo de Brayton de sC'O, generado con los
polinomios de Correa [1].

63



a) Recibidor - sales

35

30 A

25

=T OPC.op

20 A

[MwW]

15 A
10 ~
5_

O_

T
10 12 14
Hora [h]

[

c¢) Almacenaiento tanque

16

18

20

70 1
60 4
50

40

[MWh]

30 A

20 A

10 A

oo -
—
(=]
=
[N}
=
a

[Mw]

Eficiencia %

b) Sales - ciclo de termodinamico

20
15
10 A
5 -
0_
T T T T T T T
8 10 12 14 16 18 20
Hora [h]
d) Eficiencia y potencia ciclo
60 10
9
50
-8
40
-7
30 -6
-5
20
-4
10 | 5
—— FHficiencia —— Potencia
0 T T T T T T 2
10 12 14 16 18 20
Hora [h]

Figura A.4: Comportamiento promedio de la planta en los dias de invierno con alma-

cenamiento de 3 horas.
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Anexo B

Tablas

Tabla B.1: Datos utilizados para los resultados con condiciones variables.

Hora [h] | DNI [W m™2] | Tus[°C] | Uviento|m s71]
8.0 356.0 6.0 6.1
8.5 486.0 10.5 4.9
9.0 616.0 15.0 3.6
9.5 695.5 15.5 34
10.0 775.0 16.0 3.1
10.5 762.5 17.0 4.7
11.0 750.0 18.0 6.2
11.5 752.0 18.0 8.0
12.0 754.0 18.0 9.8
12.5 753.0 18.0 10.6
13.0 752.0 18.0 11.3
13.5 767.0 18.0 10.8
14.0 782.0 18.0 10.3
14.5 720.0 18.0 10.1
15.0 658.0 18.0 9.8
15.5 554.0 17.5 9.3
16.0 450.0 17.0 8.7
16.5 272.0 16.5 7.5
17.0 94.0 16.0 6.2
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Tabla B.2: Especificaciones técnicas planta Solar Two.

Campo de heliostatos

Tipo de heliostato Martin Marietta
Numero de unidades 1818
Area reflectiva 39,13[m?]
Reflectividad 0,903
Tipo de heliostato Lugo
Numero de unidades 108
Area reflectiva 95[m?]
Reflectividad 0,94
Recibidor solar
Potencia 42 3[MW]
Altura 6,2[m]
Didmetro 5,1[m)]

Altura torre

Numero de paneles
Numero de tubos por panel
Didmetro tubos

Espesor tubos

Numero de flujos

76,2[m] hasta el centro del recibidor
24

32

4,2[em]

1,2[mm]

2

Tanques de sales

Capacidad térmica
Temperatura tanque frio
Temperatura tanque caliente
Didmetro

Altura

T10[MWH]
290[°C]
565[°C]
11,6[m]
8,4[m)|

Ciclo de potencia

Potencia entrada

Potencia salida turbina
Potencia eléctrica de salida
Eficiencia

35,5[MW]
12,8[MW]
10[MW]
36,06 %
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