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Resumen

Este articulo propone un nuevo sistema hibrido basado en métodos de refrigeraciéon activa y
concentracion de vapor para recuperar agua del aire ambiente. Este sistema estad compuesto por
tres ruedas desecantes, una membrana selectiva de vapor, dos intercambiadores de calor aire-
aire y un Ciclo de Compresion de Vapor. Adicionalmente, se modela un sistema simple basado
en el ciclo de compresion de vapor utilizado como referencia. Ambos sistemas se evallan a través
de su produccion anual de agua y su consumo especifico de energia para 9 ciudades distribuidas
a lo largo de Chile. Cada componente se modela de forma modular y se integra en un modelo
global en Python. Los resultados de la simulacién muestran que el sistema hibrido permite reducir
el consumo de energia en un 26.1% en comparacion con el sistema simple basado en el ciclo de
compresion de vapor, siendo la estacién de verano la que muestra la mayor diferencia con un
valor de 30.3% Yy la estacion de otofio la menor con un 20.5%. La tasa de recoleccidn promedio
de agua del sistema simple basado en un ciclo de compresién de vapor es de 6.4 L-h?' y para el
sistema hibrido de 30.9 L-h, con consumos especificos de energia de 0.649 y 0.484 kWh:L?,
respectivamente. Ademas, el sistema hibrido aumenta el rango de operacion, pudiendo operar el
99% del total de las condiciones meteoroldgicas evaluadas frente a un 80.7% del sistema simple
basado en el ciclo de compresién de vapor. Sin embargo, a pesar de la reduccion global del
consumo especifico de energia en el sistema hibrido, el sistema simple basado en el ciclo de
compresion de vapor tiene un menor consumo de energia para humedades especificas
superiores al 80%.

Palabras claves: Sistema de recoleccion de agua, Escasez de agua, Ciclo de compresion de

vapor, Rueda desecante, Membrana selectiva, Modelo computacional numérico.
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CAPITULO 1

1 INTRODUCCION

1.1 Estado del arte

Acorde al reporte de las Naciones Unidas sobre el Desarrollo de los Recursos Hidricos en el
Mundo 2022 [1], mé&s de 4 billones de personas no tienen acceso a agua potable en al menos un
mes al afio. Este nivel de escasez aumentara alin mas en las proximas décadas, ya que se prevé
gue el consumo mundial de agua aumente en un 1% al afio [2]. En consecuencia, se estima que
en el afio 2050 mas de la mitad de la poblacién mundial se enfrentara a un grave estrés hidrico
[3]. Este sombrio panorama ha llevado a la comunidad cientifica a buscar fuentes alternativas de
produccion de agua potable.

Se prevé que la desalinizacién se convierta en la principal tecnologia de produccién de agua
potable en el futuro [4], ya que pueden procesar grandes volimenes de agua potable. A pesar de
esta oportunidad, la necesidad de una fuente de agua salada hace inviable la implantacién de
sistemas de desalinizacibn en zonas no costeras [5]. Ademas, los sistemas basados en
membranas requieren altas presiones, mientras que la destilacion requiere agua en ebullicién. En
consecuencia, estos procesos requieren grandes cantidades de energia, que histéricamente se
ha suministrado principalmente mediante la combustion de combustibles fésiles [6], responsables
del actual problema de cambio climético [7]. Por otro lado, se sabe que los subproductos de la
desalinizacién, como la salmuera, dafian la flora y la fauna cercanas a las plantas desalinizadoras
[8]. Teniendo en cuenta estos inconvenientes y la necesidad cada vez mayor de agua potable,
esta claro que hay que desarrollar tecnologias alternativas.

El agua atmosférica es una fuente de agua dulce renovable, poco contaminada y practicamente
disponible en todas partes. Los métodos de recoleccion de agua atmosférica (AWH) pueden
clasificarse en cuatro grupos: refrigeracion pasiva, refrigeracion activa, concentracién de vapor y
sistemas hibridos/integrados [9]. EI método de refrigeracion pasiva se basa en la deposicion de
gotas de agua por medios mecanicos. Estos sistemas no requieren una fuente de energia externa
para su funcionamiento; sin embargo, la cantidad de agua que pueden recoger depende del area
cubierta. Por ende, la generacion de agua mediante el empleo de estos métodos es un proceso
lento [9]. En consecuencia, se requieren grandes sistemas para producir agua suficiente para el
consumo humano diario. Ademas, estos sistemas requieren condiciones atmosféricas en las que
se forme rocio o niebla.

En los métodos de refrigeracion activa, el aire se enfria por debajo de su temperatura de punto
de rocio, mediante un ciclo convencional de compresién a vapor (VCC) o mediante refrigeracion
termoeléctrica [9]. En los sistemas basados en VCC, el aire humedo circula a través de un
evaporador, donde se enfria por debajo de su punto de rocio, generando agua condensada.
Zolfagharkani et al. [10] realizaron un modelo numérico para un sistema basado en un VCC de
tamafio residencial para la region costera de Irdn. En sus simulaciones estima una tasa de
recoleccion de agua (WHR) de 22 a 26 L-dia® con un consumo especifico de energia (SEC) de
0.22 a 0.3 kWh-L* para la configuracién estudiada. El WHR estimado sugiere que los sistemas
basados en un VCC podrian emplearse para producir agua potable en climas calidos y himedos.
Esto coincide con la evaluacion de Patel et al. [11], quienes determinaron que las condiciones
ambientales Optimas para un sistema basado en un VCC son temperaturas y humedades relativas
(HR) superiores a 35°C y 95%. Tales condiciones climéticas sélo se obtienen en zonas de clima
tropical, donde las fuentes de agua dulce suelen ser abundantes. El problema de los sistemas



basados en un VCC suele estar relacionado con la baja eficiencia de la recoleccion de agua en
climas secos [12]. Estos bajos valores en la eficiencia se asocian a las grandes cantidades de
calor sensible que debe gestionar el evaporador antes que comience la condensacion del agua.
Siguiendo esta idea, una alternativa para aumentar el rendimiento de los sistemas VCC es pre-
enfriar el aire [13], [14]. Esta alternativa esta respaldada por el estudio de Ibrahim et al. [13]. En
su estudio experimental, demostraron que el pre-enfriamiento del aire permite reducir el consumo
de energia del compresor en un 6.1%. Ademas, Talib et al. [14] evaluaron experimentalmente un
sistema VCC basado en un compresor alternativo en Al-Hera, Irak (33°C y HR = 24%), el WHR
para el sistema propuesto fue de 7.9 L-h't con un SEC de 1.761 kWh-L1. Ademas, demostraron
gue este valor puede mejorarse pre-enfriando el aire, obteniendo valores de WHR y SEC de 13.1
L-h? y 1.068 kwh-L?, respectivamente. Los sistemas basados en tecnologias de VCC estan
restringidos a condiciones climéaticas ligadas a temperaturas de punto de rocio superiores a 4°C.
Esta restriccion es empleada por diferentes equipos comerciales y de deshumidificacion [12], ya
que garantiza la no-aparicién de frosting sobre el evaporador.

En los métodos de concentracién de vapor, el agua se recolecta utilizando técnicas de sorcion o
membranas selectivas de vapor [9]. Las técnicas de sorcién pueden resumirse como sigue: En
primer lugar, se utiliza un material adsorbente sélido para captar el agua de la atmosfera. Una
vez que el material se satura, el agua se recupera mediante un ciclo de regeneracién, que
generalmente implica adicion de calor al material adsorbente. Esto permite aumentar el contenido
especifico de humedad del aire tras la regeneracién. Dentro de estas tecnologias de sorcion, se
utilizan ruedas desecantes para transferir humedad entre dos corrientes de aire en un proceso
continuo y diferenciado. En la rueda desecante se generan dos zonas variables: la zona de
adsorcion, donde se deshumidifica el aire, y la zona de regeneracion, donde el material de
adsorcién se deshumidifica con aire a temperaturas que varian entre 60 y 150°C, dependiendo
del material de adsorcién [15]. Otra tecnologia es la membrana selectiva de vapor, que utiliza un
sistema de vacio para generar un diferencial de presion entre las dos caras de la membrana.
Permite permeabilizar las moléculas de vapor de agua, asi como otros gases no condensables.
La membrana selectiva reduce el consumo de energia en mas de un 50% y duplica la cantidad
de agua condensada en comparacion con el sistema sin membrana selectiva [16]. Sin embargo,
estos sistemas tienen un bajo rendimiento con humedades relativas inferiores al 30%, lo que los
hace ineficaces en climas secos [17].

Los sistemas hibridos/integrados combinan dos o mas de los métodos descritos anteriormente.
Dicha combinacién permite aprovechar las ventajas de cada método individual, al tiempo que
resuelve algunos de sus inconvenientes. Por ejemplo, Heidari et al. [18] implementaron un
sistema hibrido que combinaba un VCC con una rueda desecante. Esta implementacion permitié
reducir el consumo de electricidad en un 60%, pero aument6 el consumo de gas combustible,
para la regeneracién, en un 30% en comparaciéon con el sistema de referencia. Sin embargo, el
sistema reduce las emisiones de CO; en un 18.71% y recolecta 289 L de agua en una semana.
Ademés, Tu y Hwang [19] propusieron un novedoso sistema hibrido que combina ruedas
desecantes en varias etapas con una bomba de calor. El sistema implementado permite recoger
32.5 L-h** con un SEC de 0.79 kwWh-L! a una temperatura ambiente de 40°C y una humedad
relativa del 10%. Como ultimo ejemplo, Wang et al. [20] evaluaron la integracion de un sistema
VCC con una membrana liquida de Filtro de Fibra de Carbono Activado (ACFF) con LiCl de sal
higroscépica, el dispositivo evaluado permite recolectar 7.7 L-h™ con un consumo especifico de
1.72 kWh-h! a una temperatura ambiente y humedad relativa de 31°C y 63% respectivamente.

En resumen, los métodos de refrigeracion activa funcionan bien en condiciones climaticas
himedas. Sin embargo, su rango de operacion esta limitado a condiciones climéticas con
temperaturas de punto de rocio del aire superiores a 4°C. Los métodos de adsorcién requieren



altas temperaturas de regeneracion, lo que hace que el método dependa de una fuente de calor.
Ademas, la tasa de recoleccion de agua es baja. Los sistemas hibridos se desarrollaron para
aumentar la eficiencia de los sistemas de refrigeracion activa mediante la incorporacién de ruedas
desecantes o membranas selectivas. De este modo se consigue aumentar el WHR y disminuir el
consumo energético del sistema.

En esta tesis se propone un sistema AWH hibrido. Este sistema se ha disefiado combinando
sistemas AWH basados en un VCC, una membrana selectiva de vapor, tres ruedas desecantes
y dos intercambiadores de calor aire-aire. En el sistema propuesto, la membrana y las ruedas
desecantes se utilizan para aumentar la humedad del aire, los intercambiadores de calor para
reducir la carga sensible en los evaporadores y el sistema VCC para condensar el agua. El
sistema se evalla realizando un analisis de la produccion de agua y el consumo de energia en
diferentes escenarios meteorolégicos para 9 ciudades de Chile. Los resultados obtenidos se
comparan con un sistema AWH simple basado en un VCC. Esto con la finalidad de plasmar el
efecto de agregar diferentes equipos (ruedas desecantes, membranas e intercambiadores de
calor) a un sistema VCC. Evidenciado para distintas condiciones climaticas y tipos de climas el
aumento o disminucion en el rendimiento del equipo en comparacion a un sistema simple.

1.2 Hipoétesis y objetivos

1.2.1 Hipotesis
Un ciclo a compresidn a vapor, con multiples ruedas desecantes y una membrana separativa de
vapor, logra mejorar la tasa de recoleccion de agua (WHR), reducir el consumo de energia

especifico (SEC) y ampliar el rango de operacion para la captaciéon de agua atmosférica, en
comparacion a un ciclo a compresion a vapor solo.

1.2.2 Objetivos

1.2.2.1 Objetivo general

Evaluar mediante simulacion numérica el desempefio de un sistema hibrido de recuperacién de
agua atmosférica para consumo humano.

1.2.2.2 Objetivos especificos

OEL: Determinar el potencial de agua en 9 ciudades de regiones (norte, centro y sur) con estrés
hidrico o escasez hidrica.

OEZ2: Disefiar el sistema hibrido y seleccionar sus componentes.

OES3: Implementar y validar modelos de simulacion de cada componente.

OE4: Simular el sistema con las condiciones atmosféricas de las ciudades consideradas y
determinar indicadores de desempeiio.



CAPITULO 2

2 METODOLOGIA

2.1 Condiciones climaticas

El rendimiento de los sistemas AWH estudiados, es evaluado en las condiciones climaticas de 9
ciudades de Chile. De las ciudades seleccionadas, 6 sufrian escasez de agua en 2021 [21]. Estas
ciudades son (entre paréntesis su clasificacion Képpen): Copiapé (BWks), Combarbala (BSks),
Petorca (BSks), Paine (Csb), Chimbarongo (Csb) y Puerto Aysén (Cfbs). Las otras tres ciudades
fueron seleccionadas debido a que gran parte de su poblacién no cuenta con suministro de agua
potable y debe abastecerse con camiones aljibe [22]. Estas ciudades son: Hualqui (Csb), Valdivia
(Cfbsi) y Puerto Montt (Cfbi). Las condiciones climéticas (HR, presion atmosférica y temperatura
de bulbo seco) para todas las ciudades estudiadas se obtienen de la red agroclimética nacional
[23]. Los datos se extraen de la base de datos antes mencionada para un periodo comprendido
entre el 1 de junio de 2021 y el 31 de mayo de 2022, con una frecuencia de 1 hora.

2.2 Disefo del sistema
2.2.1 Sistema simple basado en VCC

Se simula un sistema AWH simple basado en VCC, que sirve de referencia para el sistema hibrido
propuesto. En la Figura 1 se presenta un esquema del sistema VCC simulado. En este sistema,
el aire ambiente circula primero por el evaporador del sistema VCC, donde se enfria por debajo
de su temperatura de punto de rocio, lo que provoca la condensacion del agua atmosférica. A
continuacion, el aire circula a través del condensador, donde el refrigerante transfiere calor al
aire, siendo finalmente descargado al ambiente por un ventilador axial.
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Figura 1. Configuracion del sistema simple basado en VCC.

El sistema estd disefiado para una produccién de agua de 150 L-dia?, correspondiente al
consumo minimo de una vivienda de 3 personas [24], es decir, el hogar promedio en Chile [25].
El refrigerante considerado en este estudio es R290. Se emplea un compresor tipo scroll, por su



alta eficiencia y baja emision de ruido [26]. Las condiciones de disefio corresponden a la presion
atmosférica, humedad relativa y temperatura promedios, durante todo el periodo de tiempo
considerado, de las nueve ciudades consideradas.

El funcionamiento del sistema VCC esta restringido a condiciones climaticas que garanticen
temperaturas del punto de rocio superiores a 4°C en el evaporador. Por consiguiente, el sistema
se apagara (no producird agua ni consumira energia) si no se cumplen estas condiciones. Este
sistema se modela a plena carga, con un caudal volumétrico de aire y una velocidad del
compresor constantes.

2.2.2 Sistema hibrido

El sistema AWH hibrido integra tres ruedas desecantes, una membrana selectiva, un sistema de
refrigeracion activa y dos intercambiadores de calor aire-aire. En la Figura 2 se presenta un
esquema de este sistema. El aire circula primero por un intercambiador de calor aire-aire, con el
objetivo de precalentarlo antes de ingresar a tres pares de condensadores y ruedas desecantes.
En cada condensador, el aire se calienta con uno de los dos ciclos VCC utilizados en el sistema.
Las ruedas desecantes permiten aumentar el contenido de agua del aire extrayendo agua del aire
ambiente. Después de la Ultima rueda desecante, el aire se mezcla con el flujo de aire procedente
de la membrana selectiva, que también aumenta el contenido de agua del aire. A continuacion,
el aire pasa por dos intercambiadores de calor aire-aire, que reducen su temperatura y su carga
sensible. Luego, el aire circula por dos evaporadores, cada uno conectado a uno de los dos ciclos
VCC utilizados en el sistema, donde se enfria y condensa el agua contenida en este. El agua
condensada se separa y se acumula en un depdsito. Por altimo, el aire residual (frio) circula por
el segundo intercambiador de calor aire-aire y luego se descarga a la atmosfera.
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Figura 2. Configuracion del sistema hibrido

Los sistemas VCC utilizan refrigerante R290. Para el disefio del sistema se consideran dos
restricciones: el sistema solo funciona cuando la temperatura del punto de rocio del aire que
ingresa al evaporador Il es superior o igual a 4°C (para evitar la formacion de frosting en la
superficie del evaporador), y el caudal volumétrico de aire debe ser superior al minimo requerido
por la rueda desecante. Teniendo en cuenta estas limitaciones, se evallan diferentes



configuraciones del sistema. Bajo la condicidn climética de disefio, se comprobd que ubicar la
membrana aguas arriba de las ruedas desecantes permite aumentar la humedad especifica del
aire suministrado al evaporador en un 1.5%. Ademas, el uso de los intercambiadores de calor
aire-aire permite reducir la carga sensible del evaporador utilizado para condensar el agua
atmosférica, ya que aumentan la humedad relativa del aire a la salida hasta un 75% en el primer
intercambiador de calor, y al 100% en el segundo. Segun los resultados, tres ruedas desecantes
es un buen compromiso entre complejidad y rendimiento. Cuando se considera una cuarta rueda
desecante, hay que incluir un nuevo condensador, lo que aumenta el consumo energético del
sistema. Ademas, una cuarta rueda desecante promueve la formacién de frosting en el
evaporador. El sistema se simula a plena carga, con un caudal volumétrico de aire y una velocidad
fija para los 2 compresores. En la seccion A del anexo se presentan mas detalles de las
configuraciones evaluadas para el sistema hibrido.

2.3 Modelado de los componentes
2.3.1 Condensador

El condensador se divide en tres zonas: la zona de vapor sobrecalentado, la zona bifasica y la
zona de liquido subenfriado [27].El ingreso de los fluidos en cada zona del condensador es
representado por la Figura 3. El modelo del condensador se basa en un intercambiador de calor
de tubos y aletas, con una geometria de aletas que coincide con la descrita por Rich [28]. Las
caracteristicas geométricas necesarias para el célculo son tabuladas en la Tabla 1. El modelo
empleado desprecia el ensuciamiento de los tubos y la caida de presion a la entrada y salida del
colector de refrigerante.

Entrada

del aire
Zona Zona Zona . Salida del aire
Salida del «———+4  Subenfriada Bifdsica Sobrecalentada [«———Entrada del
refrigerante refrigerante
Figura 3. Modelo de tres zonas del condensador [27]
Tabla 1. Propiedades geométricas de las las aletas empleadas por Rich [28]
Xa [Mm] Xp [mm] § [mm]  Dex[mm]  Dn[mm] o a [m?] Asin/A
31.8 27.5 0.1524 13.335 3.99 0.555 557.743 0.919

Los balances de energia del lado refrigerante y aire se presentan en las ecuaciones 1y 2. La
ecuacion de transferencia de calor corresponde a la ecuacion 3.

ch = m, - (hr,su,cd - hr,ex,cd) (1)
ch = mg - (ha,ex,cd - ha,su,cd) (2)
ch = & Cmin : (tr,su,cd - ta,su,cd) (3)

El rendimiento de aleta es calculado con las ecuaciones 4 a 11, considerando aletas de aluminio
con una conductividad de k = 172.95 W-m*K™.
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Finalmente, el coeficiente global de transferencia de calor se determina con la ecuacion 12 y se
estima en base a los célculos de los coeficientes convectivos de transferencia de calor (ver
seccidn 2.3.8) y las areas respectivas. Si Acq = Ao la expresion se convierte en la ecuacion 13.

Doyt 12
LR S IR 42
Ucd ' Acd ha.o ' Ao Mo 2w k- L hr,i ' Ai
Doyt 13
1 1 in(72) 1 49
—_— = + +
Ucd ha.o *No 2m -k - L/Ao hr,i ' Ai/Ao

Con los datos del area del intercambiador de calor y el coeficiente global de transferencia de
calor, se calcula el numero de unidades de transferencia de calor, mediante la ecuacion 14.

Ao~ U
NTU = 2—= (14)

min

En el calculo de la eficacia del intercambiador de calor, se emplean las correlaciones presentadas
en McQuiston et al. [26]. En las zonas sobrecalentada y subenfriada se ocupa la ecuacion 15, y
en la zona bifasica se emplea la ecuacion 16.



1— e(—NTU~(1—Cr)) (15)

T1- C, - e(-NTU-1=Cp))

&

Eped = 1— e(=NTU) (16)
El modelo es validado con los datos suministrados por el fabricante del condensador Lu-Ve,
determinados segun la Norma BS-EN-327 [29]. EI modelo predice la potencia del condensador y
la temperatura de salida del aire con un error maximo de +5% y +0.5°C, respectivamente. En la
Figura 4 se presenta la prediccion de la potencia del condensador versus lo reportado por el
fabricante para los modelos LMC3N 1510, 1511, 1520, 1531 y 1541.

48
— Lu-Ve
.......... +59; .
40| +59,
° Model
— 321
=
=
Oy 24
161
8 ]

8 16 24 32 40 48
Ocd, cat [kW]

Figura 4. Prediccion de la potencia del condensador en comparacion al fabricante Lu-Ve

2.3.2 Compresor

El modelo del compresor scroll sigue la metodologia sugerida por la ASHRAE Toolkit [30] para
un compresor twin-screw. Este modelo considera un calentamiento del refrigerante a la entrada
del compresor debido a las pérdidas electromecanicas, una compresion isocorica, isentropica
adiabatica y desprecia las fugas internas [26]. En la Figura 5 se presenta el esquema del paso
del refrigerante por el compresor.
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Figura 5. Modelo del compresor scroll

El modelo considera un calentamiento del refrigerante a la entrada del compresor (Q.,,) debido a
las pérdidas electromecéanicas (W,,s), que se determinan con la ecuacion 17. En esta
modelacion, se supone que el refrigerante se calienta por las pérdidas electromecénicas, por lo

que qu = Wloss,cp-
qu = Mr : (hr,sul - hr,su) (17)

Las pérdidas electromecéanicas se modelan con la ecuaciéon 18, donde T, €S el torque
resistente del compresor sin carga y a es un factor utilizado para determinar las pérdidas
electromecénicas variables en funcion de la potencia interna del compresor (W;;,).

Wlass,cp = Tioss0 "W + @+ Win,cp (18)

La compresion interna se divide en una compresion adiabatica reversible (isentropica) y una
compresion adiabatica isocdrica, segun la ecuacién 19.

Win,cp = Mr,cp ' (hr,int,cp - hr,sul,cp) + Mr,cp “Vint,ep * (Pr,ex,cp - Pr,int,cp) (19)

Las condiciones intermedias se determinan con la razén de volumen interno del compresor y el
volumen especifico suplido a la cAmara de compresion, acorde a la ecuaciéon 20.

_ Vrsutcep (20)
rv,int.cp - Vr int
r,int,cp

La potencia del compresor se obtiene sumando la potencia de compresién interna y las pérdidas
electromecénicas. Esto permite determinar la temperatura de descarga del compresor.

Los pardmetros del modelo del compresor se identifican a partir del compresor modelo
ZHO013KCU-TFM de Emerson, Copeland [31]. Este compresor esta disefiado para aplicaciones
de bomba de calor y se selecciona debido a las altas temperaturas del aire necesarias para la
regeneracion de la rueda desecante en el sistema hibrido. La identificacion de los pardmetros se
realiza minimizando una funcién de error que contiene el error de las 3 salidas del modelo: flujo
masico de refrigerante, potencia del compresor y temperatura de salida del refrigerante. Esta
identificacion se desarrolla utilizando la Programacién Secuencial por Minimos Cuadrados
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(SLSQP) disponible en la libreria Scipy [32]. Los pardmetros identificados del modelo son
representados en la Tabla 2.

Tabla 2. Parametros identificados del modelo

ch TIoosO,cp rv|in,cp Vs,cp
0.225 0.878 3.214 9.8e-05

La prediccion del flujo masico, la potencia del compresor y la temperatura del refrigerante a la
salida del compresor es presentada en la Figura 6. Aca se puede evidenciar la correcta predicciéon
del modelo en base a lo entregado por el fabricante.

0.061 — zh:qoodgicufTFM 120 _ zn:i%dlezinzcuxrm
0.05]
100
—0.04 @)
2h <
o
£0.03 g 80
& o
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Bloo 002 094 0.06 40 60 80 100 120
mr, cp, cat[?] Tr, ex,cp, cat[ oC]
a) Prediccion del flujo méasico a) Prediccion de la T,,, del refrigerante
Modelo
6000 —— ZHO13KCU-TFM
‘."‘.
5000 =
E 4000
g
= 3000
2000
10005500 4000 6000

W, cp, cat [W1]

c) Prediccién de la potencia del compresor

Figura 6. Prediccion entre las principales salidas del modelo y datos del fabricante
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2.3.3 Evaporador

El evaporador se modela de forma similar al condensador, considerando un intercambiador de
calor de tubos y aletas, pero en este caso debe considerarse un modelo combinado de
transferencia de calor y masa para el lado del aire. El modelo utilizado en este estudio es el
presentado por Ding et al. [33], quienes consideraron un régimen totalmente seco o totalmente
hiamedo del lado del aire. Adicionalmente, para la modelacion se consideran las aletas
presentadas por Rich [28].

En el régimen totalmente seco, el evaporador se discretiza en dos zonas: una zona bifasica y una
zona sobrecalentada. Las ecuaciones utilizadas para modelar los procesos fisicos en cada zona
son las mismas que las presentadas para el modelo del condensador. El esquema de esta
modelacion es representado en la Figura 7.

Refrigerante

Suplido
S?I‘!da delt
_ _ Zona Zona | refrigerante
Sa"gaa“gﬁltglulcm—.. Bifasica Sobrecalentada ~—— Fluido (ﬁjiente
suplido

Figura 7. Modelo del evaporador en régimen totalmente seco.

En el régimen totalmente humedo, se emplea un fluido ficticio para representar el aire, este fluido
representa los efectos de la condensacion del agua. El balance energético del lado del aire se
presenta en la ecuacion 21.

Qev,wet = Ma ' (ha,su - ha,ex) - Ma ' (Wa,su - Wa,ex) ' Cp,w “tw (21)

Con una muy buena aproximacion, el flujo de calor del lado del aire puede determinarse en
funcion de la temperatura de bulbo humedo, segun la ecuacién 22.

Qev,wet = Ma ' Cp,fa ' (twb,su - twb,ex) (22)

La transferencia de calor fluido a fluido se determina con la Ecuacion 23 con el método epsilon-
NTU, donde el flujo capacitivo minimo (C,,,;,,) corresponde al flujo capacitivo del fluido ficticio.

Qev,wet = & Cmin ’ (twb,su - tr,su) (23)

El coeficiente global de transferencia de calor del evaporador (UA, we) €N régimen himedo se
determina mediante la ecuacion 29. En esta ecuacion, la resistencia térmica del lado del aire se
corrige mediante la relacion de calor especifico para tener en cuenta los fenébmenos de
transferencia de calor y masa [34].

1 1 Ln (%Lf) 1 (29)

= + +
UAev,wet . Cnl A 2m -k - L/Aa,ev hcv,r : Ar,ev
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Las condiciones del aire de salida del evaporador se determinan aplicando la hipotesis
presentada en el Handbook de la ASHRAE [35], que supone que la superficie del evaporador
tiene una temperatura constante y una capacidad calorifica infinita, donde el aire en contacto con
esta superficie esta saturado (HR = 100%).De este nuevo conjunto de ecuaciones, se despeja la
humedad especifica del aire a la salida del evaporador. Estas son las ecuaciones 30, 31, 32y 33.
Las condiciones de contacto son determinadas a la temperatura de contacto y una humedad
relativa del 100%. Con esto se calculan las expresiones para h¢ e, wer Y Weevwet-

ha,su,eu B ha,ex,ev,wet = Ecevwet (ha,su,ev - hc,ev,wet) (30)
Wa,su,ev Bl Wa,ex,ev,wet = &cevwet (Wa,su,ev - Wc,ev,wet) (31)
gc,eu,wet =1- e(_NTUc,ev,wet) (32)
- (33)

NTUc,ev,wet =

Ra,ev ' Ca,ev

Por dltimo, el régimen en el que trabaja el evaporador se determina mediante la ecuacién 34.
Esta hipotesis genera un error inferior al 5% [36].

Qev = MAX(Qev,dry' Qev,wet) (34)

El modelo del evaporador se valida con los datos del catalogo presentado por el fabricante
McQuay, determinados segun la norma AHRI-410 [37]. El modelo desarrollado presenta un error
inferior al +6% para el caudal de agua condensada, £2.5% para la potencia del evaporador y
+0.5°C para la temperatura de salida del aire. En la Figura 8, se presenta la prediccién de la
cantidad de agua condensado por el modelo en contraste a la reportada por el fabricante.

—— McQuay
.......... 16%
"""" *6%

. Model

20 30 40 50 60 70
. kg
mw, ev, cat h

Figura 8. Prediccion de la cantidad de agua condensada
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2.3.4 Rueda desecante

La rueda desecante se modela utilizando la formulacion presentada en el Handbook de la
ASHRAE [35]. En esta, se utiliza una variable x que representa la propiedad a evaluar, que puede
ser la temperatura o la entalpia. Las ecuaciones 35 y 36 se utilizan para determinar la eficiencia
de las zonas de adsorcion y regeneracion respectivamente.

. _ ma,ads,dw (xa,ex,ads,dw - xa,su,ads,dw) (35)
x,ads — . :
ma,min (xa,su,reg,dw - xa,su,ads,dw)
_ ma,reg,dw (xa,su,reg,dw - xa,ex,reg,dw) (36)
Sx,reg = '

Ma,min (xa,su,reg,dw - xa,su,ads,dw)

Las condiciones del aire a la salida de la zona de regeneracion se determinan acorde a la
ecuacion 37 y 38 para la temperatura y la entalpia del aire a la salida, respectivamente. En la
zona de adsorcion, las condiciones del aire a la salida se pueden calcular de igual manera,
cambiando las eficacias &, .4 POr 13s &y 445, Y Cambiandole el signo.

_ Ma,min (37)
ta,ex,reg - ta,su,reg - gt,reg T ' (ta,su,reg - ta,su,ads)
Ma,reg
h =h Mamin h h (38)
a,ex;reg — ta,sureg — gh,reg T ' ( a,su,reg — a,su,ads)
Ma,reg

Los parametros de este modelo se identifican a partir del modelo WSG 770X220 del fabricante
NovelAire Technologies [38].En la Tabla 3 se presentan los parametros de la rueda desecante
seleccionada.

Tabla 3. Geometria y parametros de la rueda desecante WSG 770X220

D[m] L[m] RPH Razon Wpyoraw [KW]
0.770 0.22 24 50% 0.01

El modelo desarrollado es capaz de predecir las temperaturas del aire de salida de las zonas de
adsorcion y regeneracion con un error inferior a +0.6°C, la humedad especifica de salida de la
zona de regeneracion con un error inferior a +2.5% y en la salida de la zona de adsorcion con un
error inferior a £7.5%. En la Figura 9 se presenta la prediccion del modelo para las condiciones
del aire a la salida de la zona de regeneracion versus lo reportado por el fabricante.
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Figura 9. Prediccién del modelo de rueda desecante para la zona de regeneracion

2.3.5 Intercambiador de calor aire-aire

El intercambiador de calor aire-aire se modela utilizando las ecuaciones presentadas por Weltter
[39].El balance energético de este equipo considera Unicamente la transferencia de calor sensible
entre los dos flujos de aire (el aire caliente y el aire frio), la cual se evalla a través del método €-
NTU. La transferencia de calor dentro de estos equipos es presentada por la Figura 10 en esta
se puede ver que los fluidos no interacttan entre ellos y que es una transferencia de flujo cruzado.

T
,cold
e Ta,hot

Figura 10. Esquema del intercambiador de calor (flujo cruzado)

Los balances de energia del lado del aire son representados en la ecuacion 39 y 40 para el aire
del lado caliente y para el aire del lado frio, respectivamente.

(39)

Que = ma,hot : (ha,su,hot,HE - ha,ex,hot,HE)
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QHE = ma,cold ' (ha,su,cold,HE - ha,ex,cold,HE) (40)
La eficacia del intercambiador de calor se determina con la ecuacion 15 para un intercambiador
de calor a contraflujo [26]. El coeficiente global de transferencia de calor se determina con la
ecuacion 41, que desprecia la resistencia térmica de las placas. Finalmente, el célculo del NTU
para relacionar el coeficiente global de transferencia con el area del equipo es presentado en la
ecuacion 42.

1 (41)
UAHE - 1 1
+
hcv,a,hot : Aa,hot hcv,a,cold : Aa,cold
UygA 42
NTUpp = —3—= “42)
Cmin

Para comprobar que no se produce condensacion en los intercambiadores de calor, se impone
una restriccion a la temperatura de salida del lado caliente, que debe ser siempre mayor o igual
que la temperatura del punto de rocio. EI modelo se valida con un intercambiador de calor aire-
aire de contraflujo del fabricante ERI CORPORATION [40]. Se obtiene un error inferior a £1°C
para la temperatura de salida del aire e inferior a +5% para la humedad relativa a la salida. En la
Figura 11 se presenta las condiciones del aire a la salida del intercambiador, para el lado del
fluido caliente versus lo entregado por el fabricante.

: 100
40 *1°C +5[%]
A Model . Model

—— PCF62-800 — PCF62-800

RHa, ex, hot [%]

15 20 25 30 35 40 20 40 60 80 100
Ta, ex, hot [OC] RHa,ex, hot [%]

a) Temperatura del aire a la salida del  b) Humedad relativa del aire a la salida del
lado caliente lado caliente

Figura 11. Validacion del Intercambiador de calor aire-aire



16

2.3.6 Ventilador

Los ventiladores axiales se modelan con un modelo polinomial en funcién de los factores de
presion, caudal y potencia [41], [42], [43], que se determinan con las ecuaciones 43, 44 y 45
respectivamente. Los ventiladores seleccionados corresponden a los modelos ZN035 y RG3IZ
del fabricante ZIEHL-ABEGG.

_ AP total (43)
Y= P
dyn,periph
v (44)
P —
fr periph
P (45)
s

En el modelo polinomial del ventilador, los factores de caudal y potencia se consideran
dependientes del factor de presion, y en base a este se determinan las curvas polinomiales. En
la ecuacién 46 se presenta el polinomio para el factor de caudal y en la ecuacion 47 el polinomio
para el factor de potencia, para el ventilador ZN0O30.

¢ = 0.498 — 0.344 - ¢y — 0.091 - % — 0.830 - 3 (46)
A=0.246+0.249 - y — 0.178 - % + 0.051 - 3 (47)

En la Figura 12 se presentan los polinomios para el factor del caudal, y para el factor de potencia.
En estas imagenes se evidencia la prediccion del polinomio para los puntos entregados por el
fabricante. En el polinomio de prediccion de caudal, la prediccion para las dos velocidades de
operacion del ventilador es ajustadas de buena manera con un R? de 99.7%. Por otro lado, el
ajuste para la potencia presenta un R? 94.2%. A pesar de esto, el ventilador ZN035 funciona a
una velocidad fija de 2745 rpm debido a que se considera un flujo de aire fijo. En esta velocidad
la curva de potencia se ajusta en un 99.4%.

0.50 T - 0.32
2745 rpm s+ 2745 rpm
2200 rpm 2200 rpm
0.30
0.45
0.28
©-0.40 ~<
0.26
0.35
0.241 ¢+
030 0.0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.22 0.0 0.1 0.2 0.3 0.4
7] 7]

Figura 12. Factores para el modelo ZN035, ZIEHL-ABEGG

2.3.7 Membrana y Bomba de vacio
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La membrana selectiva de vapor se modela con una abreviacion del modelo de difusién
presentado por Wijmans y Baker [43], que considera la permeabilidad de las especies debido a
la fuerza impulsora generada por la diferencia de presién en ambos lados de la membrana.

Las membranas separativas corresponden a densas capas de polimeros, entre las cuales se
encuentran los elastomeros termoplésticos como el Pebax [44] y el 6xido de polietileno/tereftalato
de polibutiieno (PEO-PBT). La gran densidad de este polimero impide el ingreso de
microorganismos y bacterias[16].

Otros tipos de materiales disponibles en la literatura se han implementado en combinaciones de
alcohol polivinilico (PVA) con sales higroscépicas como LiCl [45] y trietileno glicol (TEG)[46],
llegando a una permeabilidad de 4800 GPU. Materiales de acetato de celulosa, han alcanzado
una permeabilidad de 4000 GPU y una selectividad de 11000 [47]. Acorde a lo propuesto por Fix
et al.[48] ,para permear la mayor cantidad de vapor de agua se deberd maximizar la selectividad
del material. Este valor tiene relacion con la cantidad de aire permeado, que se cuantifica como
Na.

Las consideraciones contempladas en la modelacion corresponden a las enumeradas a
continuacién: No se considera la acumulaciéon de presién parcial sobre la membrana, no se
considera el desgaste de la membrana debido al uso, no se considera la concentracién de
polaridad del agua y no se consideran las pérdidas debido a los soportes de la membrana.
Finalmente, en este estudio se considera una permeabilidad de 1.67x10° mol-s*Pa'm?, tal y
como proponen Bergmair et al. [16]. Este valor toma en cuenta los supuestos no considerados
en la modelacién y es inferior al valor determinado experimentalmente por Pan [49].

Los flujos molares de vapor de agua (NHZO) y nitrégeno (NNZ) permeados por la membrana se
determinan con las ecuaciones 48 y 49 respectivamente.

NHZO = PHZO “ Amem - (PHzo,ext - PHZO,in) (48)
. Py (49)
NNZ = . Amem * (PNz,ext - PNZ,in)
QH,0,N,

La bomba utilizada para generar la fuerza motriz en la membrana debe ser adecuada para operar
gases con una alta concentracion de vapor. La bomba seleccionada es una bomba de paletas
modelo RE-16 del fabricante Vacuubrand, compatible con vapor y gases corrosivos.

La relacién entre el flujo volumétrico suministrado y el rendimiento isentrépico frente a la presion
de alimentacion de la bomba presentada en el catalogo de bombas se ajustan mediante la
relacién logaritmica presentada en la ecuacion 50. El ajuste de la curva del flujo volumétrico (V,,p)
presenta un R? de 96.86 y para el rendimiento isentropico (g; ;) un valor de 99.13. Los ajustes
de estas curvas son presentados en la Figura 13, donde el primer grafico corresponde al ajuste
del flujo volumétrico y el segundo a la eficacia isentrépica. De estas imagenes se puede apreciar
gue la curva se ajusta de buena forma a los datos, con excepcién de un rango de presiones (40
- 200 Pa). Dentro de este rango el error maximo que ocurre corresponde a un 5% en la prediccion
del flujo volumétrico barrido.

fx)=a,+a; -Ln(ay,- x+az)+a,-Ln(as - x + ag) (50)
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Asi, la potencia al eje de la bomba se calcula con la ecuacion 51, que toma en cuenta las
ecuaciones identificadas en el catalogo.
Vop+ AP (51)

Esvp

1.0
0.9 +  RE-16

101_
0.8

0.7
0.6
$0.5
- 3 W 0.4
0.3
0.2
1071/ | —— Model 0.1
RE-16 0.0
102 104 10t 102 10° 104 10°
Psy,vp [Pal] Psu,vp [Pal

a) Flujo volumétrico b) Eficacia isentropica

Figura 13. Prediccién de la bomba de vacio

Por ultimo, la potencia de entrada a la bomba se determina con la ecuacién 52, que considera un
rendimiento constante para el motor eléctrico, con un valor del 95% segun la clasificaciéon |IE4
[50].
. W vp (52)
Wm,vp =
nm,vp

2.3.8 Coeficientes convectivos de transferencia de calor y caida de presion
Los coeficientes convectivos de transferencia de calor para escurrimiento monofasico del lado del

refrigerante se determinan con la correlacién de Gnielinski [51], mostrada en la ecuacion 53, y en
escurrimiento bifasico con la correlacion de Cheng y Mewes [52], mostrada en la ecuacion 54.

(é) . (Re — 1000) - Pr (53)
Nu = T
£\?
14127 (g) (Pr2/3 —1)
2.09 (54)
hcv,tp = hcv,l -1 0.55 + D> 038
Pcrit

Los coeficientes convectivos de transferencia de calor del lado del aire se determinan con la
correlacion presentada por McQuiston [26], la cual se basa en el factor j de Chilton Colburn,



19

segun las ecuaciones 55 a 58. El factor j, corresponde a un intercambiador de calor de 4 filas,
que es la base de esta correlacién.

h _j ' Gmax “Cp (55)

cv,a — PT2/3
ju _ 1—1280 -N-Re 2 (56)

ja  1—1280 -4-Re"12
js =0.2675 - JP +1.325-107° (57)
-0.15
A (58)
JP = Rep %% (—)
D Afr

Las caidas de presién del lado del aire del condensador y de los evaporadores se modelan con
la ecuacién presentada por McQuiston [26], que utiliza la expresién presentada por Kays y London
[53], segun la ecuacién 59.

G2 a-V (59)
Ap:é.[(l_kaz).(pﬂ_l)_kf. P
29 Pm-p1 Pex o-Ar pm

Las caidas de presion en las ruedas desecantes y en el intercambiador de calor aire-aire son
extraidas desde los softwares de los fabricantes [38], [40].

2.3.9 Modelo integrado del sistema basado en un VCC simple

El modelo integrado basado en el VCC simple considera los sub-modelos del condensador, el
evaporador y el compresor scroll. La Figura 14 presenta las interconexiones entre estos sub-
modelos. La expansion del refrigerante en la valvula de expansion se considera isoentalpica y se
supone que la valvula de expansion es capaz de mantener un sobrecalentamiento constante a la
salida del evaporador.

Las ecuaciones del modelo global se resuelven numéricamente utilizando una variacion del
método de Broyden [54], disponible en la libreria Scipy [32].

T T T Ty —»:Input —:Output —» :Parameters

A Q. 1 m

od ) L »C
M s> Scroll o ae Qg
— > L
b a,ev . . —— Tr,ex,sh,ev Cro Mg ————————> cond ——>Ta,ex,sh,cd
vaporator ondenser
a,ev > >
Ta Su,ev M d I PI',eV Compressor -rrleX'cD Pa cd TI',EX,SC,Cd
i » ode -\ e Model
—————» f——————>» -
RHa,su,ev Ta,ex,sc,ev e model WCP Ta,su,sh,cd hr,ex,sc,cd |
ATa > .y ! AT. L e oL
—> My, ev . sC red T
: | .
' : ' :
|
! Do
Aey Aa,fr,ev | Win,ep Tep T|°550rCP cd  Ta,fred i '

Figura 14. Modelo integrado basado en VCC simple
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El tamafio de los componentes del sistema simple basado en un VCC se muestra en la Tabla 4.
Estos valores se determinaron para una produccién de agua de 150 L-dia™.

Tabla 4. Dimension de los componentes del sistema simple basado en VCC

Ao,cd,vcc Ai,cd,vcc Ao,ev,vcc Ai,ev,vcc Compresor sz,cp [m3-h‘1]
[m?] [m?] [m?] [m?]
18.41 15 24.54 1.99 ZHO013KCU-TFM 17.1

2.3.9 Modelo integrado del sistema hibrido

En el sistema hibrido integrado, la interconexién entre los médulos es mas compleja debido a la
gran cantidad de equipos. Estos comparten entradas y salidas hasta encontrar un equilibrio en el
sistema. El esquema del sistema es presentado en la Figura 15, en este no se presenta la
totalidad de la conexién entre los médulos, se presentan las entradas, salidas y parametros de
los modelos que conforman al sistema hibrido. Este sistema se resuelve numéricamente
utilizando dos esquemas numéricos del método de Broyden [54].

El tamafio de los componentes del sistema hibrido se determiné en la condicion de disefio. Las
dimensiones de cada componente del sistema se muestran en la Tabla 5. El condensador esta
dimensionado para obtener una temperatura de regeneracién del aire cercana a 70 °C. Por otro
lado, los evaporadores se dimensionan para obtener la mayor cantidad de agua condensada.

Tabla 5. Dimensiones de los componentes del sistema hibrido

Ao cd1,HYD A cd1,HYD Acd2,3HYD Aicd2,3HYD AceviHydD  Aoev23HYD Aievi,HYD
[m?] [m?] [m?] [m?] [m?] [m?] [m?]
25.56 2.07 18.49 1.5 25.05 28.12 2.01
Aiev2zHyo  Compressor V sw.cp1HYD Compresor V sw.cp2,3 HYD AHE HYD
[m?] 1 [m3h] 2-3 [m3h] [m?]
2.28 ZH013KCU- 17.1 ZH013KCU- 17.1 70.9

TFM TFM
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Figura 15. Integracion de los modelos que conforman al sistema hibrido.
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2.4 Implementacion de los métodos numéricos

La implementacion de los modelos numéricos para cada equipo fue desarrollada en el software
de caodigo libre Python. Las propiedades termodinamicas de los fluidos en diferentes puntos de
los modelos son obtenidas desde la biblioteca CoolProp [55]. La simulacién para una condicion
climatica se realiza de la siguiente forma: primero el programa principal lee las condiciones
climéticas ambientales, con estas variables calcula las propiedades de aire hUmedo. Luego itera
con la presion del condensador |, la presion del evaporador |, la presion del evaporador 1l y la
presion del condensador Il y lll. Finalmente, realiza todos los célculos en los médulos y compara
las presiones iteradas con las obtenidas de los médulos numéricos. Cuando esta diferencia
absoluta de presiones es menor a 50 Pascales, significa que el sistema encontré la solucién
estacionaria del sistema hibrido bajo las condiciones climaticas evaluadas.

En el sistema VCC el procedimiento es similar solo que se itera con la presion del condensador |
y del evaporador |, ya que solo existe un sistema VCC. El diagrama computacional del sistema
simple es presentado en la Figura 16. Aca se puede apreciar la interaccion entre los respectivos
mo&dulos y como se va traspasando la informacién, hasta lograr un equilibrio numérico. Los
nombres Compressor scroll model, Three Phase Heat Exchanger y Two Phase Cooling Coll,
corresponde al compresor, al condensador y al evaporador, respectivamente. La variable tol,
corresponde al residual numérico empleado en los métodos de Broyden, el cual corresponde a
50 Pa. Los diagramas de flujo computacional para el compresor, condensador y evaporador son
presentados en el Anexo B.

e ~
Inicio
b d Compressor Two Phase
v scroll model Cooling Coil
> Pr,e\.',i
Y
A
Three Phase
= . Q= Heat Exch
tr sat.ev =f(Pr v, Q=0) eat Exchanger Prev-Previ stol?
trexev = trsatev "'Atsh
Y
Si
—> Pred,i F’r,cd'pr,cd‘i <tol?
[ Fin ]

Figura 16. Diagrama de flujo computacional del sistema simple basado en un VCC
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CAPITULO 3
3 RESULTADOS Y DISCUSION
El rendimiento de los sistemas se evallia mediante el célculo de la tasa de recoleccion de agua

(WHR) y el consumo especifico de energia (SEC). El SEC se determina a partir de las ecuaciones
60 y 61 para el sistema simple basado en un VCC y el sistema hibrido, respectivamente.

W,, + W, (60)
SECyee = —2__Jon
WHR,..
_ Z Vi/cp + Z Wfan + Z Wm,dw + Wm,vp (61)
SEChya = WHRpyq

Ambos sistemas son simulados en estado estacionario, a lo largo de un afio con un paso de
tiempo de 3 horas. A continuacién, se presentan los resultados de la simulacion para la ciudad
de Combarbalad. La Figura 17 presenta los WHR y SEC obtenidos de la simulacion, para el
sistema simple basado en un VCC vy la Figura 18 para el sistema hibrido (en la seccién C del
anexo se presentan los resultados obtenidos de las simulaciones para las otras 8 ciudades). En
estas figuras, los valores anaranjados corresponden a un valor de WHR igual a 0 L-h', que se
obtiene en condiciones climaticas en que la temperatura del punto de rocio del aire es inferior a
4°C (es decir, el sistema no esta funcionando), o cuando el evaporador trabaja en régimen
totalmente seco (lo que significa que el evaporador sélo retira calor sensible del aire ambiente).
Segun los resultados, tal condicion (en la que no se produce agua) se da para un 63% de las
horas totales del afio para el sistema simple y un 9.4% para el sistema hibrido en esta ciudad.
Por consiguiente, se espera que el sistema propuesto permita producir agua en una gama mas
amplia de condiciones climaticas, en comparacion con un sistema simple basado en un VCC.
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Figura 17. Simulacién del sistema simple basado en VCC en la ciudad de Combarbala.
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Figura 18. Simulacion del sistema hibrido en la ciudad de Combarbala.

En el sistema hibrido, el WHR aumenta claramente en verano y disminuye en invierno. Esto se
debe a la mayor cantidad de humedad en el aire durante el verano. En cuanto a la eficiencia
energética del sistema propuesto, el valor del SEC promedio anual del sistema hibrido es de
0.717 £0.171 kWh-L?, considerablemente inferior al SEC de 1.292 + 0.307kWh-L* estimado para
el sistema simple basado en un VCC. Estos valores, junto con el WHR medio anual y el tiempo
no operativo (Th-oper), SE presentan en la Tabla 6 para todas las ciudades evaluadas. Este ultimo
término hace referencia a la cantidad de dias donde un sistema AWG no puede operar debido a
gue las condiciones del aire a la entrada del evaporador tienen una temperatura de rocio inferior
a4 -°C.

Tabla 6. SEC, WHR mensuales promedios, y el Tnoper de l0s sistemas basados en un VCC
simple e hibrido

Sistema basado en un VCC simple Sistema hibrido
Ciudad
SEC WHR Th-oper SEC WHR Th-oper
[KWh-L7] [L-h7] [dias] [KWh-L?] [L-h7] [dias]
Copiap6 0.544+0.042 7509 16.1 0.413+0.047 35.7+5.1 0
Combarbald | 1.292+£0.307 3.3+£0.9 229.4 0.717+0.171 21.0+7.5 34.3
Petorca 0.605+0.100 6.6x1.4 44.4 0.441 £ 0.057 33.9t5.1 0
Paine 0.666 +0.140 6.0+1.2 64.8 0.454 +0.069 32.7+5.4 0
Chimbarongo| 0.617 £0.094 6.3+0.9 59.8 0.459 + 0.062 31.8+4.8 0
Hualqui 0.585+0.064 6.3+0.9 56.4 0.463+0.031 31.2+3.0 0
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Valdivia 0.528+0.041 6.9+0.6 60.9 0.463+0.035 31.2+3.3 0
Puerto Montt| 0.500+0.031 7.2+0.9 68.1 0.475+0.046 30.0+3.6 0

Puerto Aysén| 0.504 +0.075 7.2+1.2 65.8 0.469 +0.056 30.3+3.9 0

Segun la Tabla 6, el sistema hibrido presenta un SEC inferior en todas las ciudades, es decir, el
sistema propuesto serd energéticamente mas eficiente que un sistema simple basado en VCC
en la mayoria de las ciudades consideradas. No obstante, puede observarse que este valor
disminuye a medida que aumenta la latitud. En particular, la menor diferencia entre el SEC para
el sistema hibrido y el sistema simple basado en un VCC se obtiene para la ciudad de Puerto
Montt. Este comportamiento se relaciona con el cambio de las condiciones climéticas que se
observa a lo largo de Chile y es consistente con estudios previos [11], [13], [14]. En particular, los
sistemas simples basados en un VCC presentan un mejor desempefio en climas hiumedos y un
menor desempefio en climas secos. Por ejemplo, Puerto Montt esta ubicado en el sur de Chile
con un clima Képpen Cfb (clima templado himedo). En cambio, Combarbala, que presenté la
mayor diferencia entre SEC, esta en el norte de Chile y tiene un clima Képpen BWk (clima
desértico frio). En otras palabras, aunque se espera que el sistema propuesto sea
energéticamente mas eficiente que uno simple basado en un VCC, dicha reduccion de energia
dependerad en gran medida de sus condiciones climéticas. En cuanto al WHR, el sistema
propuesto permite producir entre 4 y 6 veces mas agua que el sistema simple basado en un VCC.
El aumento del WHR esté relacionado con el aumento de la cantidad de agua presente en el aire
debido a las ruedas desecantes y membrana, y con el mayor rango de operacién del sistema
hibrido, que es practicamente todo el afio en la mayoria de las ciudades evaluadas.

La Figura 19 presenta el SEC promedio anual clasificado segun el tipo de clima y la ubicacion de
las nueve ciudades evaluadas. Es evidente la mejora del sistema hibrido para todos los tipos de
clima en las ciudades del norte, centro y sur. Aunque, para los climas de las ciudades del sur, la
diferencia favorable en el consumo de energia disminuye.
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Figura 19. Comparacion de la SEC anual segun el tipo de clima y la ubicacion

Esta diferencia en las ciudades del sur ocurre debido a que las condiciones climaticas son
favorables para el sistema VCC, haciendo que en los climas Cfb(s,i), Cfb(i) y Cfb(s) la diferencia
entre los valores del SEC disminuya; sin embargo, el sistema hibrido sigue siendo mejor. La
ventaja mas notoria y mas importante se encuentra en los T,,_,,.,, ya que para los climas Cfb(s,i),
Cfb(i) y Cfb(s) el sistema VCC no puede generar agua en 61, 68 y 66 dias respectivamente,
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debido a que la temperatura del punto de rocio del aire es inferior a 4°C. Por el contrario, el
sistema hibrido funciona todos los dias del afio en estos climas. En el norte y centro de Chile, el
sistema hibrido tiene un consumo de energia significativamente menor en comparacion con el
sistema VCC. Esto se atribuye al uso de ruedas desecantes y membrana selectiva de vapor, lo
gque aumenta la cantidad de humedad en el flujo de aire.

Para una mayor confirmacion sobre la eficiencia energética del sistema propuesto, en la Figura
20 se presenta el porcentaje de mejora, en comparacion con el sistema simple basado en un
VCC clasificado por ciudades y estaciones. Se observa la tendencia antes mencionada de
reduccién en la mejora del SEC al desplazarse a las ciudades del sur. Ademas, el SEC presenta
un patron estacional para la mayoria de las ciudades; la mejora se reduce considerablemente
durante el otofio debido a la menor cantidad de agua en el aire ambiente. Por ejemplo, en
Chimbarongo durante el otofio la humedad especifica promedio (que permite cuantificar la
cantidad de agua en el aire ambiente) es de 6.81 gw-kgas® y durante el verano de 8.34 gu-kgas™.
Este parametro es de mucha relevancia para el funcionamiento del sistema hibrido, ya que
representa la cantidad de vapor de agua que potencialmente puede ser transferido en las ruedas
desecantes y en la membrana selectiva. Por esta razon, el sistema hibrido tiene un menor
consumo de energia durante el verano (cuando la relacién de humedad es mayor) y un mayor
consumo de energia durante el otofio (cuando la relacion de humedad es menor). La Unica
excepcién a esta tendencia se produce en Combarbald, donde la mayor mejora se observa en
otofio e invierno. Este comportamiento es el resultado de una temperatura del punto de rocio
considerablemente mas baja durante estas estaciones, lo que limita el funcionamiento del sistema
simple basado en un VCC para esta ciudad. La mejora global por estacién es diferente en cada
zona. En general, para las nueve ciudades se obtiene una mejora del 30.3% en verano, mientras
que en otofio es del 20.5%. Sin embargo, cuando este analisis se desarrolla por zonas durante
el otofio, para las ciudades del norte las mejoras son del 38.7% y para las ciudades del sur del
7.5%.
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Figura 20. Mejora relativa del SEC del sistema hibrido con respecto al sistema simple basado
en un VCC (las ciudades estan ordenadas de norte a sur).
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En la Figura 21 se presenta el WHR diario promediado mensualmente y a lo largo de las 9
ciudades evaluadas. En ella se puede observar que los valores mas bajos se obtienen en julio,
donde el sistema simple basado en un VCC recolecta un promedio de 112.4 L-dia™ y el sistema
hibrido un promedio de 571.9 L.dia. Por otro lado, el mes de mayor produccién en ambos
sistemas corresponde a enero, con 177 L-dia y 899.1 L.-dia? para el sistema simple basado en
un VCC vy el sistema hibrido respectivamente. Estos resultados muestran que el sistema
propuesto no sélo es energéticamente eficiente, sino que ademas permite generar un volumen
relativamente grande de agua bajo diferentes condiciones climaticas.

900 Simple VCC-based
750, EEE Hybrid
~|3'600

—_—

Jun  Jul Agu Sep Oct Nov Dec Jan Feb March April May

Figura 21. WHR promedio diario del sistema simple basado en un VCC (color rojo) y del sistema
hibrido (color azul) para las nueve ciudades

La Figura 22 muestra el SEC de ambos sistemas para todas las condiciones climaticas evaluadas
en las 9 ciudades sobre el gréfico psicrométrico, donde el SEC de los sistemas basados en un
VCC simple e hibridos se representa en forma de mapa de calor. El comportamiento de los
sistemas es diferente: el sistema simple basado en un VCC es mas eficiente en condiciones
climaticas con mayor humedad relativa y el sistema hibrido es, en general, mas eficiente a
temperaturas y humedades especificas mas elevadas. La banda horizontal observada en la
Figura 9 a) a una Wa.amb baja se atribuye a la restriccion de operacion, para temperaturas de punto
de rocio mayores a 4 °C y las bandas verticales observadas cada 5°C se atribuyen a la
discretizacion utilizada para el modelo de la rueda desecante.

En condiciones meteoroldgicas con humedades relativas superiores a 90%, el SEC del sistema
simple basado en un VCC (0.390 kwWh-L™?) es inferior al del sistema hibrido (0.526 kwh-L?). Esta
tendencia se mantiene hasta una humedad relativa cercana al 80%, donde la tendencia se
invierte. Para humedades relativas comprendidas entre el 70% y el 60%, los SEC
correspondientes a los sistemas basados en un VCC simple e hibrido son de 0.568 kWh-Ly
0.405 kwh-L1, respectivamente. En el sistema hibrido, para humedades relativas entre el 40% y
el 50%, el SEC promedio es de 0.476 kWh-L* para una temperatura media de bulbo seco y una
humedad relativa de 21.1°C y 45.2% respectivamente. Entre todas las condiciones climaticas
evaluadas, sélo en un 1% del tiempo simulado las humedades relativas son inferiores al 10% y
las temperaturas inferiores a 20 °C, condiciones que se presentan en la ciudad de Combarbala
durante las estaciones de invierno y otofio. Bajo estas condiciones, el sistema hibrido no puede
operar debido a que la temperatura de punto de rocio del aire suministrado al evaporador es
inferior a 4 °C. En cuanto a los riesgos de frosting, en el caso del sistema simple basado en un
VCC aparece en un 19.3% del tiempo total de las simulaciones. En cambio, en el sistema hibrido,
al modificarse las condiciones suplidas de aire al evaporador mediante las ruedas desecantes y
la membrana selectiva, s6lo aparece en un 1% del tiempo total de las simulaciones. Es evidente
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que la formacion de frosting limita el funcionamiento de estos sistemas, debido a que genera un
deterioro significativo en los coeficientes de transferencia de calor en el evaporador. En el sistema
hibrido este problema se reduce considerablemente, debido a la nueva configuracién de los
equipos, que permite aumentar la temperatura de punto de rocio del aire suministrado a los
evaporadores, como consecuencia del uso de las ruedas desecantes y la membrana selectiva.
Los aumentos relativos de la humedad especifica con respecto a la condicion ambiente son:
54.7% en la primera rueda desecante, 48.2% en la segunda rueda, 39.4% en la tercera rueda y
22.3% en la membrana selectiva.
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Figura 22. SEC de los sistemas simples basados en un VCC e hibrido para todas las
condiciones climaticas evaluadas.

Ademas de la comparacién con el sistema basado en un VCC simple, el sistema hibrido
propuesto se compara con los sistemas comerciales y los descritos en la literatura. Los resultados
evaluados son presentados en la Tabla 7. Esta tabla muestra las condiciones climéticas y el SEC
de los sistemas de los que se ha informado anteriormente. En esta comparacién, se considera
una presién atmosférica de 101.325 kPa.

Tabla 7. Comparacién del sistema hibrido con otros sistemas AWH

Fabricantes y estudios Condiciones Resultados
disponibles en la climaticas
literatura T [°C] HR[%] | SEC [KWh-L']  SEChyd[KWh-L?]

Watergen [56] 26.6 60 0.350 0.256

Talib et al. [14] 30 45 1.070 0.277

Tu and Hwang [19] 40 12 0.794 0.495

Patel et al. [11], [20] 35 95 0.750 0.188

Wang et al.[20] 31 63 1.410 0.275
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De acuerdo a la Tabla 7, el sistema hibrido presenta una reduccion del SEC de un 26.9%, en
comparacion con el AWH GEN-M1 de Watergen [56], en las mismas condiciones de operacion.
Ademas, el sistema hibrido presenta una reduccién en el consumo de energia del 75% en
comparacion con el sistema presentado por Patel et al. [11], del 74% para el presentado por Talib
et al. [14], del 37.7% para el presentado por Tu y Hwang [19] y del 80.5% para el presentado por
Wang et al. [20].
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CAPITULO 4
4 CONCLUSIONES

En esta tesis se compara el rendimiento de un sistema simple basado en un VCC y un sistema
hibrido para la recoleccion de agua atmosférica para consumo humano, ambos utilizando un
sistema de refrigeracién activo con refrigerante R290.

El sistema hibrido incluye intercambiadores de calor aire-aire, ruedas desecantes y membrana
de vapor selectiva para generar un efecto positivo en comparacién con el sistema simple basado
en un VCC que consiste en un sistema de refrigeracion activo de una sola etapa.

Los componentes de ambos sistemas se modelan de forma modular y se integran en un modelo
global, el cual se somete a diferentes condiciones ambientales de distintas ciudades chilenas.
Los modelos numéricos son desarrollados en Python. Los pardmetros de los modelos se
identifican a partir de datos de catélogo y los modelos presentan predicciones aceptables. Por
ejemplo, el modelo del evaporador es capaz de predecir el agua condensada con un error inferior
al +6%.

Los resultados presentan un patrén estacional para ambos sistemas AWH. Durante el verano, el
sistema hibrido presenta un SEC un 30.3% menor al sistema simple basado en un VCC. Esta
diferencia disminuye durante el invierno hasta un 20.5%.

En el sistema simple basado en un VCC, el SEC disminuye a medida que la humedad relativa se
acerca al 100%, por lo que este sistema es mas eficaz en climas humedos. Por el contrario, en
el sistema hibrido disminuye a medida que aumentan la humedad especifica y la temperatura de
bulbo seco. En comparacion con el sistema simple basado en un VCC, el sistema hibrido permite
mejorar el SEC para todas las ciudades consideradas en este estudio. Sin embargo, esta mejora
disminuye en los climas oceanicos templados, como los climas de Kdéppen Cfh(i), Cfb(s,i) y Cfb(s).
Por ejemplo, para un clima frio y semiarido BsK(s), el sistema hibrido presenta un SEC 39%
superior al sistema VCC y para el clima oceénico templado Cfb(i) sélo un 5%.

El sistema hibrido funciona en un rango de trabajo mas amplio, permitiendo recoger mas agua a
lo largo del afio en todas las ciudades consideradas en este estudio. Esto permite ampliar el rango
de operacion de los sistemas de recoleccién de agua atmosférica en 4809 horas méas que el
sistema simple basado en un VCC.

El sistema hibrido propuesto presenta un mejor desempefio en comparacién con diferentes
equipos disponibles en la literatura y uno comercial. Presentando una reduccién en el SEC que
oscila entre el 26.9% y el 80.9%.

Una perspectiva del trabajo es optimizar la configuraciéon del sistema hibrido en funcion del tipo
de clima. Agregar un sistema de control para permitir que el sistema funcione siempre en su punto
de mayor eficiencia.
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ANEXOS
Anexo A. Configuracion del sistema hibrido

Se evallan varias configuraciones para seleccionar la configuracién del sistema hibrido final.
Estas configuraciones se analizan bajo la condicion de disefio: temperatura del aire de 13.4°C,
humedad relativa del 71.3% y una presion atmosférica de 992 mbar. La Tabla 8 presenta la
relacion de humedad W, g, .,, la humedad relativa HR, ¢, o, Y la temperatura de salida del aire
T, exev Para diferentes configuraciones. De acuerdo con los resultados, la configuracion vii es la
mejor, ya que permite obtener la mayor humedad especifica con una temperatura de punto de
rocio superior a 4°C. Las configuraciones evaluadas se representan en las Figuras 23 a 30.

Tabla 8. Condiciones del aire en el evaporador para diferentes configuraciones

ConflguraCIGn Wa,su,ev [kga kgw'l] HRa,su,ev [_] Ta,ex,ev [OC]

@) 0.01137 15.6 19.8

(ii) 0.01137 75.3 11.7
(iii) 0.01137 100 9.7

(iv) 0.01199 100 10.7
v) 0.01217 100 10.9
(vi) 0.01542 100 10.3
(vii) 0.01818 100 6.6
(viii) 0.02121 100 3.5

* . Vapor Compression ; :
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I:Airﬂow ~8
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Figura 23. Configuracion (i).
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Figura 25. Configuracion (iii).
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Figura 30. Configuracion (viii).

Anexo B. Modelos numéricos

En las Figura 31,32 y 33 se presentan los diagramas de flujos correspondiente a los equipos del
condensador, compresor y evaporador. En el modelo del condensador el modelo determina la
presion del equipo de tal forma que el area calculada en las 3 zonas sea igual al area total del
equipo. En este caso el valor de la tolerancia corresponde a una diferencia de areas de 1-107°.

P eat Exchang
r.cd Heat Exchanger

Acd-(Ash +Atp+Agc)<tol?

Figura 31. Diagrama de flujo computacional del condensador.

En el modelo del compresor se itera con la temperatura del refrigerante, luego del calentamiento
a la entrada del equipo debido a las perdidas electromecéanicas. En este modelo se determinan
las condiciones del refrigerante a la salida del compresor como el flujo masico y la potencia del
equipo. La tolerancia empleada corresponde a una diferencia entre el calentamiento a la entrada
con las pérdidas electromecanicas inferior o igual a 1-107°.

El evaporador realiza dos calculos principales, el primero corresponde a determinar las
condiciones del evaporador en régimen totalmente seco, y el segundo corresponde a calcular el
comportamiento de los fluidos en un régimen totalmente mojado. En cada uno de los regimenes
se determina la presion del evaporador de tal forma que la suma de las areas sea igual al area
total del equipo. Finalmente, el modelo determina en el régimen que se encuentra comparando
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las potencias de evaporacion en régimen seco y régimen humedo, donde el valor mayor
determina el régimen. Nuevamente la tolerancia para ambos regimenes corresponde a 1-107°.

- t Compressor Scroll
Inicio r,sul,cp Model

3

Wioss,cp “Qr.su,cp<tol?

Figura 32. Diagrama de flujo computacional del compresor scroll.

Inicio
> Prevwet

Y
. P Pressurewet
» rev,dry

Y

> Na ex ev,wet
Pressuredry l

/ ASHRAEficticius /

Qevwet Qev,c,wet<tol?

No

Aeyv-(Ash, dry tAtp,dry)stol?

Figura 33. Diagrama de flujo computacional del evaporador.

Anexo C. Resultados de las simulaciones

A continuacion, se presentan los resultados del SEC y del WHR obtenidos para las ciudades de
Copiapd, Petorca, Paine, Chimbarongo, Hualqui, Valdivia, Puerto Montt y Puerto Aysén, para el
sistema simple basado en un VCC y un sistema hibrido. En estas imagenes de igual manera se
cumple que los puntos anaranjados correspondes a condiciones climéaticas en las cuales el
sistema no pudo recolectar agua.
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Figura 34. Copiapo.
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a) Sistema Simple basado en un VCC
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Figura 35. Petorca.
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Figura 36. Paine.
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Figura 37. Chimbarongo.
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Figura 38. Hualqui.
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Figura 39. Valdivia.
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Figura 40. Puerto Montt.
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Figura 41. Puerto Aysén.



