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RESUMEN

Este trabajo tiene como objetivo estudiar la respuesta dinamica de una maquina de ab-
sorcién de simple efecto de LiBr—Hs;O ante variaciones temporales en una de sus variables de
control, y analizar paramétricamente la rapidez de convergencia al estado de equilibrio final
y la discrepancia energética entre la respuesta transiente y la de equilibrio, para finalmente
contrastar una estrategia de control que considere las caracteristicas dindmicas de la méaqui-
na, frente a una que no las considere (como un mapa de rendimiento). Esto se realiza de
forma tedrica, desarrollando un modelo estacionario (de estados de equilibrio) y un modelo
transiente (dindmico) de parametros concentrados, basados en las leyes de conservacion de
masa y energia en un volumen de control. Los pardametros de estos modelos son ajustados
a los datos de operaciéon nominal del chiller Yazaki WFC-10. Sin embargo, un modelo ter-
modinamico basico no consigue reproducir las caracteristicas de operacién particulares del
WEFC-10 fuera del punto de disefio, por lo que se incorporan mejoras a ciertos aspectos de
los modelos, que logran un mejor ajuste a los datos experimentales.

La respuesta dinamica del modelo transiente, como serie de tiempo, es obtenida a partir de
cambios de tipo rampa (variacion lineal) en la temperatura de entrada externa al generador,
o bien en su tasa de flujo asociada. Se comparan los resultados entre una versién basica del
modelo aplicable a la mayoria de chillers de absorcién de LiBr—H,O de simple efecto, y la
adaptacion de éste para el WFC-10. Para ambas versiones, se estudian el tiempo de respuesta
del sistema y el error total entre las respuestas estacionaria y transiente de la capacidad de
enfriamiento y el calor de entrada al chiller, en funciéon de la duraciéon y magnitud de la ram-
pa. También se investiga la relacién entre el tiempo de respuesta y la tasa de flujo impulsada
por la bomba de solucién, para un mismo cambio en la capacidad de enfriamiento. El tiempo
de respuesta para variaciones rapidas es del orden de 10 minutos.

Por tultimo, se comparan los resultados al utilizar una estrategia de control basada en un
modelo estacionario y una basada en un modelo transiente, para el seguimiento de un perfil
de demanda de generacion de frio determinado, utilizando el modelo transiente desarrollado
como una representacion de la maquina real. Los dos perfiles de demanda corresponden a
variaciones en forma de pulso sinusoidal de 1 minuto y 1 hora de duracién. En el primer caso,
el control estacionario fracasé en reproducir la demanda, alcanzando una subida de sélo el
23 % de la requerida, mientras que en el segundo caso se obtuvo un seguimiento muy preciso,
validando asi el uso de estrategias de control estacionario en operacién lentamente variable
(de orden horario), pero no en operacién altamente dindmica.



ABSTRACT

The aim of this thesis is to study the dynamic response of a single-effect LiBr —H,O absor-
ption chiller to changes in time on one of its control variables, and to analyze parametrically
its convergence speed to the final steady state and the mismatch between the transient
and equilibrium responses, to finally contrast a control strategy that factors the dynamic
behaviour of the machine, to one that only describe steady states (such as a performance
map). This is achieved using a theoretical method, developing steady-state (equilibrium) and
transient (dynamic) lumped-parameter models, based on the laws of conservation of mass
and energy in a control volume. The model parameters are fitted to the nominal operation
conditions of the Yazaki WFC-10 chiller. However, a basic thermodynamic model fails to re-
produce the particular off-design behaviour of the WFC-10, so improvements are introduced
to certain aspects of the models, reaching a much better fit to experimental data.

The dynamic evolution of the transient model, as a time series, is obtained as a response
to ramp changes (linear variation) in the external inlet temperature at the generator, as well
as in its corresponding flow rate. The results of a basic version of the model suitable for
most single-effect LiBr—H5O chillers, and the improved WFC-10 model, are compared. For
both versions, this work studies the system response time and the total error between the
steady-state and transient responses of the cooling capacity and the generator heat input,
as a function of the ramp duration and magnitude. In addition, the relationhip between the
response time and the solution pump flow rate, for a given change in the chiller’s cooling ca-
pacity, is also investigated. The response time of the machine for fast control variable changes
is found to be in the order of 10 minutes.

Lastly, the results of using steady-state and transient control strategies for tracking a
cooling demand profile in time are compared, considering the transient model developed as
a representation of the real machine. The two demand profiles consist of half-sine pulses of 1
minute and 1 hour of duration. In the first case, the steady-state control failed in reproducing
the demand profile, with a rise of only 23 % of the required amount, whereas in the second
case it presented a very high tracking accuracy, thus validating steady-state control strategies
for slow (hourly) variable operation, while warning its use for highly dynamic operation.
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Capitulo 1

Introduccion

La generacion de frio se puede definir como la extraccion de energia térmica de una sus-
tancia a una temperatura menor a la del ambiente, y es una importante area de la ingenieria
en energia, principalmente por sus aplicaciones en refrigeracién y acondicionamiento de es-
pacios, que constituyen un estandar de calidad de vida de necesidad creciente, mas ain con
el aumento de la temperatura media ambiental, debido al cambio climatico. De hecho, es-
tudios estiman que la demanda energética en climatizacién seguira creciendo continuamente
durante al menos los préximos 30 afios [44]. Sin embargo, un futuro energética y medio-
ambientalmente sustentable requiere el uso de recursos energéticos que prescindan, directa e
indirectamente, de la generacion de gases de efecto invernadero, de los cuales los combustibles
fosiles son actualmente los principales responsables.

La tecnologia de generacion de frio con mayor presencia en el mercado corresponde al ciclo
por compresion de vapor, y es el que se encuentra en la gran mayoria de sistemas de refri-
geracion y aire acondicionado desde la escala hogar hasta la de las grandes industrias. Dado
que estos sistemas funcionan a base de energia eléctrica (o directamente mecanica), la forma
mas comun de utilizar esta tecnologia mediante una fuente de energia limpia y sustentable,
es el uso de paneles fotovoltaicos que permitan generar esta energia eléctrica. De entre estos
sistemas, aquellos que requieran la generacién de frio a demanda necesitan un sistema de

almacenamiento, tipicamente baterias eléctricas.

Sin embargo, existen diversas alternativas que pueden potencialmente aumentar el impacto
sustentable de un sistema energético de refrigeraciéon, mediante la utilizacién de una fuente de
calor en lugar de electricidad, entre éstas siendo la refrigeraciéon por absorcion la tecnologia
mas madura disponible en el mercado. La ventaja de los sistemas de refrigeraciéon por energia
térmica radica fundamentalmente en que éstos pueden ser integrados en una gran variedad
de sistemas en los que una fuente de calor, incluso a temperaturas relativamente bajas,
puede ser utilizada para generar enfriamiento. En particular, es en las aplicaciones cuyo
costo operacional de la energia térmica es nulo, donde la refrigeraciéon por absorciéon presenta
la mayor competitividad y rentabilidad en el mercado. Entre las principales aplicaciones se



encuentran:

* El uso del calor residual de procesos de mayor temperatura, entre los cuales se encuentran
las plantas de generacion de energia, tales como ciclos de vapor, turbinas a gas y plantas
de cogeneracion, y procesos de las industrias metaltrgica, quimica, entre otras.

* El uso de energia solar térmica mediante colectores de baja y media temperatura. El
mercado de esta tecnologia estd aumentando con el tiempo y sus costos disminuyendo,
lo que constituye una fuente rentable de energia térmica a todo tipo de escalas [46]. Adi-
cionalmente, la energia solar térmica de baja y media temperatura, obtenida mediante
colectores de placa plana, de tubos evacuados y de concentracion lineal (cilindro para-
bélico y Fresnel), es altamente compatible con el rango de temperaturas que utilizan las

maquinas de absorciéon mas comunes, esto es, entre los 70 y los 150°C [45].

 Sistemas situados en un contexto donde la energia eléctrica es escasa o de alto costo,
frente a la energia térmica. Esto puede ser el caso en ciertas zonas rurales o de bajos
recursos, o bien en aplicaciones moéviles como las motorhome equipadas con refrigerador
[47] o en el transporte de productos bajo refrigeracion tales como vacunas [48], cuya

fuente de calor puede provenir de gas natural o del mismo combustible del vehiculo.

Ahora bien, las maquinas de absorciéon son complejas, por lo que los costos asociados a
su diseno y a la fabricacion siguen siendo altos, impidiéndoles en el presente equiparar a
la demanda de los sistemas de refrigeracion por compresion de vapor. Ademdas, como sera
detallado més adelante, su operacion como parte de un sistema energético también es com-
pleja, por lo que actualmente se suelen utilizar sistemas de control simples que no explotan
el maximo potencial en el rendimiento de la méaquina. Es por esto que sigue habiendo un
gran campo para la investigacion y desarrollo en esta tecnologia, que ofrece un gran valor en
materia de eficiencia energética y sustentabilidad.

1.1. Ciclo de absorcion

El funcionamiento de un enfriador o chiller de absorcién se basa, al igual que uno de com-
presion de vapor, en conseguir que una sustancia reduzca su temperatura a un nivel menor
al del cuerpo o espacio que se requiere enfriar. Para lograr esto, se aprovecha el efecto ter-
modindmico de ciertas sustancias en estado de liquido saturado®, que reducen drésticamente
su temperatura al despresurizarse, utilizando parte de su energia interna para evaporar una
pequena fracciéon de su masa. Esta reduccion acompanada se debe a que para una misma
sustancia, la temperatura de un estado saturado depende univocamente de su presion. La
sustancia que cumple este rol en la maquina se denomina refrigerante. De esta forma, se pue-
de conseguir una fuente de frio sin necesidad de enfriarla térmicamente, lo cual contradiria el

propésito de una maquina de refrigeraciéon. Una vez se tiene el refrigerante en estado (casi)

1 Con energia inmediatamente menor a la necesaria para comenzar a evaporarse, a las condiciones de tem-
peratura y presion a las que se encuentra.



liquido a una baja temperatura, la forma mas efectiva de utilizarlo es ponerlo en contacto
con el cuerpo a enfriar hasta que el refrigerante se evapore completamente, esto mediante un
intercambiador de calor llamado evaporador. Luego, el problema radica en cémo llevar al re-
frigerante, ahora en estado de vapor a baja presion, nuevamente al estado de liquido saturado
a alta presiéon, para generar un ciclo cerrado que permita la refrigeracién de forma continua.
Los ciclos de compresion de vapor y de absorcion solucionan este problema, de forma que
en el primero la fuente de energia es introducida en forma de trabajo, mientras que en el
segundo la fuente de energia entra en forma de calor. Ambos ciclos son representados por los
diagramas de la Figura 1.1.

El ciclo de refrigeracion por compresién de vapor, como su nombre lo indica, toma el
refrigerante en forma de vapor que sale del evaporador, y lo presuriza utilizando un compresor.
Este componente es también el responsable de vencer las pérdidas de carga a través del
circuito y mantener activo el flujo de refrigerante. Al ser este proceso aproximadamente
adiabatico, la presurizacion del vapor de refrigerante también incrementa su temperatura, de
forma que sobrepase la temperatura del ambiente. Luego, el refrigerante es puesto en contacto
indirecto con el ambiente mediante otro intercambiador de calor, denominado condensador,
con lo que se enfria y condensa hasta volver a ser un liquido saturado al estado inicialmente
descrito en el ciclo. Toda la energia utilizada para hacer funcionar al sistema es provista por

el compresor, el cual usualmente funciona con un motor eléctrico.

P L ey

L . Disipacién de calor al ambiente Fuente de calor a alta temperatura
Disipacidn de calor al ambiente
W17 O
| |
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Condensador | l o
| E
S
l | Recuperador : 5\
4 Q
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expansion Compresor P |Bomba () vivade | 3
| expansion | 8
| |
I 3 I
Evaporador Evaporador | |
T Absorbedor |
I I
I I

Extraccién de calor de la carga térmica Extraccién de calor de la carga térmica  Disipacion de calor al ambiente
(generacidn de frio) (generacion de frio)
(a) Ciclo simple de compresién de vapor. (b) Ciclo de absorcién de simple efecto de LiBr—H»O.

Figura 1.1: Diagramas de los ciclos bésicos de refrigeracion.

Los ciclos de absorcion y compresion comparten la mayoria de los componentes del ciclo
del refrigerante, incluyendo al evaporador, el condensador y la valvula de expansién. Sin em-
bargo, en lugar del compresor, el ciclo de absorcion utiliza un mecanismo de presurizacion mas
complejo, que permite suplir practicamente toda la energia de entrada al sistema en forma de
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calor. El vapor de refrigerante que sale del evaporador es absorbido por una solucién liquida
entre la sustancia del refrigerante y otra llamada absorbente. Estas dos sustancias deben tener
una gran afinidad para lograr un proceso de absorcién efectivo y continuo. Tipicamente la
masa de solucién liquida en el sistema es mucho mayor que la de refrigerante, asi como sus
flujos, por lo que la absorcion de refrigerante sélo aumenta ligeramente la concentracion de
refrigerante en la solucién. Ahora bien, el proceso de absorcion es exotérmico, por lo que debe
existir un mecanismo de disipacién continuo de calor. Es por esto que este proceso es reali-
zado mientras la solucién liquida es puesta en contacto indirecto con el ambiente mediante
un intercambiador de calor llamado absorbedor.

Existen varias combinaciones factibles entre refrigerante y absorbente, cada una adecuan-
dose mas a cierto rango de temperaturas de enfriamiento. En este trabajo se considerara una
maquina de absorcion en donde el refrigerante corresponde a agua pura HyO y el absorbente
es bromuro de litio LiBr. En condiciones de equilibrio estandar el LiBr puro se presenta en
estado solido cristalino, pero la mezcla diluida entre éste y HoO se presenta en estado liquido.
A pesar de que el agua sea la sustancia absorbida, al hablar de la concentracién de la mezcla
en este caso se suele hacer en base a la concentraciéon de LiBr en la mezcla, denominandose

solucion fuerte y solucion débil a la baja y alta concentracion de refrigerante, respectivamente.

La solucién débil (con alto contenido de refrigerante) que sale del absorbedor es tipica-
mente presurizada con una bomba hidraulica, aunque si bien ésta consume energia en forma
de trabajo (tipicamente eléctrica), su potencia es tan baja que normalmente no representa
siquiera el 1% de la energia entrante al sistema en forma de calor. Este pequeno consumo
contrasta fuertemente con la presurizaciéon de vapor que ocurre en el ciclo de compresion de
vapor, que utiliza una cantidad de energia del mismo orden de magnitud que la cantidad de
enfriamiento que produce. Esta diferencia se debe a que la energia necesaria para presurizar
a una sustancia es inversamente proporcional a su densidad. La solucién débil presurizada es
posteriormente calentada por la fuente de calor principal del sistema en el intercambiador de
calor denominado generador o desorbedor, haciendo que la solubilidad de la mezcla disminuya
hasta que el refrigerante se separe de ella en forma de vapor, quedando una solucién mas con-
centrada (en base al LiBr). Este vapor de refrigerante a alta presién, al igual que en el ciclo
de compresién de vapor, es enfriado y condensado en el condensador y luego despresurizado
en la valvula de expansion, completando el ciclo. Por otro lado, la solucion fuerte que queda
en el generador es también despresurizada en otra valvula de expansion y, posteriormente,
introducida al absorbedor para para completar su propio ciclo. Para aumentar la eficiencia
del sistema se suele aprovechar la alta temperatura de la solucion fuerte que sale del genera-
dor para precalentar la solucién débil que estd por entrar a él, mediante un intercambiador

de calor adicional, llamado recuperador o simplemente intercambiador de calor de solucion.

El intercambio de calor entre la maquina y el exterior en los 4 componentes principales,
se suele lograr mediante un fluido de transferencia de calor, cominmente agua, que fluye a



través de una tuberia hacia el interior de la maquina, donde se pone en contacto indirecto
con el fluido interno. Asi, la maquina se hace funcionar mediante, en principio, mediante 4
flujos externos: un flujo de agua caliente proveniente de la fuente de calor que atraviesa al
generador, un flujo de agua enfriada por la maquina en el evaporador, y dos flujos de agua
encargados de extraer el calor de disipacion de la maquina, los cuales generalmente rechazan
ese calor en una torre de enfriamiento. En muchos casos estos dos tltimos flujos se ven com-
binados en un sélo flujo que atraviesa el absorbedor y el condensador en serie (en maquinas
pequenias) o en paralelo (en maquinas grandes). De esta forma, la operacién de la maquina
se rige por (al menos) 6 variables de entrada: la temperatura de entrada y la tasa de flujo
correspondiente de los circuitos de la fuente de calor (generador), del agua enfriada (evapo-
rador) y de disipacién (absorbedor y condensador). Sin embargo, como se puede deducir de
la Figura 1.1.b, existen otras variables secundarias que en teoria son controlables: la potencia
de la bomba de solucién débil (expresable también en funcién de su voltaje, velocidad o tasa
de flujo que impulsa) y la apertura de las valvulas de expansién. Aunque depende del disefio
particular, la bomba y las valvulas son cominmente reguladas mediante un sistema de control
integrado, ya sea segin una estrategia de control especifica o en un estado de operacion fijo.
No es comin encontrar maquinas cuyo control de estas variables sea accesible, principalmente
porque la respuesta a éstas es mas delicada y compleja, y porque su control no es necesario
para regular la capacidad de enfriamiento de la maquina.

Mediante un simple balance de energia en todo el sistema, se puede deducir que la suma
entre la tasa de calor que entra por medio del efecto de refrigeracion en el evaporador, Q)., y
la tasa de calor de entrada al sistema en el generador, @),, debe ser igual a la suma entre la
tasa de calor disipado en el absorbedor, @), y la del condensador, ()., sumado a las pérdidas
de calor inadvertidas en el sistema, (Qj,s:

Qe+@g = Qa+Qc+Qloss (11)

Por otro lado, como el objetivo de la maquina es cuantificado por la cantidad de frio
generada, )., v el costo es principalmente el calor de entrada en el generador, ()., la medida
de rendimiento mas utilizada es el llamado coeficiente de rendimiento:

cop = % (1.2)

Qq
Es necesario aclarar que la energia asociada a la tasa de enfriamiento en el evaporador no
proviene de la energia introducida en el generador propiamente tal, sino que esta tultima es
simplemente la necesaria para que la maquina funcione. De hecho, ambos flujos de energia
ocurren en direccién entrante al sistema, la cual luego sale mediante disipacién, como indica
la ecuacién (1.1). Por esta razén, en teorfa la capacidad de enfriamiento de una méquina de
absorcién puede ser mayor a la tasa de calor de entrada, o equivalentemente, el COP puede ser
mayor a 1, al igual que en el ciclo de compresién de vapor o cualquier bomba de calor. Ahora



bien, el COP de cualquier ciclo de refrigeracion o bomba de calor depende fundamentalmente
de su diseno, aunque puede variar en cierta medida en funcién de las condiciones operaciones.
La méaquina que opera con el par de bromuro de litio y agua permite enfriar tipicamente sélo
desde los 5°C hacia arriba con su mejor eficiencia, por lo que es mas apropiado utilizarla en
aplicaciones de aire acondicionado o enfriamiento leve. EI COP de la clase mas simple de
chiller de absorcién (simple efecto) de LiBr—H,O, sin embargo, suele ser alrededor de 0,7
mientras que el COP de una unidad de aire acondicionado simple suele estar entre 2 y 4 [49].
Esto se debe fundamentalmente a la reducida cantidad de exergia presente en la fuente de
calor, comparado a una fuente de energia en forma de trabajo. Como la exergia depende de
la temperatura de la fuente de calor, se han desarrollado clases mas complejas de maquina
de absorcién que permiten obtener coeficientes de rendimiento superiores (de alrededor de
1,2 para maquinas de doble efecto), siempre y cuando el calor entrante (), provenga de una
fuente de mayor temperatura.

1.2. Modelamiento de maquinas de absorcion

Existen varios métodos para el modelamiento matematico de una maquina de absorcién,
entre los cuales destacan por su utilidad:

1. Modelos basados en mecanica de fluidos computacional (CFD):
Estos simulan los procesos de transferencia de momentum, calor y masa mediante la
resolucién de sus respectivas ecuaciones en derivadas parciales (EDPs), sujetas a con-
diciones de borde de acuerdo a la geometria y otras caracteristicas segtiin el caso. Las
variables que representan la soluciéon estan distribuidas espacialmente, en vez de poseer
valores tinicos, entrando este tipo de modelos en la categoria de parametros distribuidos
[7]. La solucién obtenida mediante esta clase de métodos es mucho més detallada y de
una mayor precisién, en comparacion a sus alternativas, pero su costo computacional es
6rdenes de magnitud mayor. Su mayor utilidad se encuentra en el analisis y optimizacion
detallados de componentes particulares en la maquina, especialmente sus intercambia-
dores de calor. A modo de ejemplo ilustrativo, Mahamoudou et al. (2022) realizaron
una revision bibliografica de diversos estudios sobre la transferencia de calor y masa en

absorbedores de pelicula descendente.

2. Modelos termodinamicos de parametros concentrados:
En contraposicién a los modelos descritos anteriormente, los modelos de parametros con-
centrados o cero-dimensionales agrupan cada proceso en el sistema en un elemento que
describe sus variables globales, pasando a depender a lo sumo del tiempo. Al prescindir
de variables espaciales, los elementos de un modelo de parametros concentrados estan
descritos por ecuaciones diferenciales ordinarias (EDOs) o ecuaciones algebraicas [7], y
las variables que representan la solucién del modelo son globales, como una tasa de flujo
total y su temperatura media correspondiente, o coeficientes convectivos. Por esta razén,
estos modelos tienden a tener costos computacionales mucho menores, pero una menor
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precision en la solucion, al contar con menos informacién y necesitar simplificaciones
adicionales. La gran mayoria de los modelos de maquinas de absorcién encontrados en
la literatura son de parametros concentrados, siendo uno de los primeros el de Gom-
med y Grossman [11]. En el libro Absorption Chillers and Heat Pumps (2% edicién) de
Herold, Radermacher y Klein [1] se describe en gran detalle un modelo termodindmico
estacionario basico aplicable a la mayoria de maquinas de absorcién comerciales, y que
ha servido de base para muchos trabajos en la literatura [22, 23]. Los modelos termo-
dindmicos de esta indole pueden potencialmente llegar a excelentes niveles de precision,
respecto a una version basica, mejorando el modelamiento de diversos fenémenos, en-
tre los cuales pueden encontrarse en la literatura: la variabilidad de los coeficientes de
transferencia de calor en funcién de las tasas de flujo externas [19] u otras variables [25],
y un modelamiento mas detallado de intercambiadores de calor de pelicula [32-35].

. Método de la ecuacion caracteristica de maquinas de absorcion:

Postulado inicialmente por Takada en 1982 y Furukawa et al. en 1983, y refinado desde
entonces [12], este método resulta de aplicar ciertas simplificaciones esenciales al modelo
termodinamico de pardmetros concentrados, que lo convierten en un sistema de ecuacio-
nes algebraicas lineales cuya solucion expresa las tasas de transferencia de calor externas
como funcidn lineal de las temperaturas de operacién externas (de los circuitos de agua
caliente, disipacion y enfriamiento). Por la naturaleza de este método, su ventaja radica
en su capacidad para predecir los estados estacionarios de operaciéon de una méquina
de absorcién a partir de una infima cantidad de datos experimentales, sin necesidad de
conocer sus parametros de diseno. El método ha sido descrito en detalle por Hellmann et
al. [12], y se han desarrollado varias modificaciones y herramientas para el ajuste experi-
mental de sus parametros, como lo han hecho Puig-Arnavat et al. [37]. La simplificacién
mas delicada de este método es la consideracién de coeficientes de transferencia de calor
constantes, lo cual ocurre solamente en regimenes de operacion sin cambios bruscos en
las caracteristicas de transferencia de calor en los diversos intercambiadores, por lo que

en principio no es aplicable para todos los modelos de maquinas de absorcién.

. Modelos basados en datos empiricos:

Por 1ultimo, es posible generar un modelo basado en la interpolacion y extrapolacion
de datos empiricos que se tengan de la maquina en particular. El problema de este
método es que, al no capturar la fisica de la maquina, pueden inducirse errores notables
en resultados interpolados, pero por sobre todo extrapolados. Otra via consiste en la
normalizacion de una gran cantidad de datos de distintas maquinas similares, para
construir un modelo genérico que, a partir del dimensionamiento requerido, simule el
comportamiento de una maquina genérica. Este es el caso del modelo de chiller de
absorcién de simple efecto Type 107 incluido en el software de simulacion de sistemas
energéticos TRNSYS [5]. Aparte de los posibles problemas ya mencionados, el uso de
un modelo genérico, incluso bien dimensionado, puede generar errores de prediccion de

una maquina en concreto, debido a particularidades en su disefio [13, 17].



1.3. Motivacion y estado del arte

Si bien algunos sistemas energéticos operan idealmente en un mismo estado constante en
el tiempo, muchos sistemas de refrigeracion y aire acondicionado operan de acuerdo a una
carga variable durante el dia o durante el ano, debido a variaciones en la carga térmica sobre
el espacio o cuerpo a enfriar. En muchos casos, y con especial relevancia en el contexto de
acondicionamiento de espacios, la carga térmica se ve afectada principalmente por la irra-
diancia solar y la temperatura ambiente, con lo que suele tener una evidente variacion diaria.
Adicionalmente, la carga térmica puede variar de forma puntual a causa de eventos como la
apertura de ventanas y puertas, asi como la entrada y salida de personas u otros cuerpos,
aunque generalmente con efectos menores en el perfil de carga de la maquina. Dalibard et
al. (2016) estudiaron estrategias de control de un sistema de refrigeracién por absorcion, en
una aplicacion de aire acondicionado con un perfil de demanda dado indirectamente por la
irradiancia solar, donde se minimizo6 el consumo eléctrico del sistema. El perfil considerado
solo presentaba variaciones del orden horario y sin discontinuidades, por lo que a grandes
rasgos el seguimiento de la demanda tuvo resultados satisfactorios. Sin embargo, al estar ba-
sada tinicamente en un modelo estacionario empirico, la estrategia de control fue incapaz de
suavizar el perfil resultante de generacion de frio en el orden de pocos minutos, observandose
fluctuaciones cortas de hasta el 5% de la capacidad, esto a causa que el tiempo que tarda la
méquina en converger al equilibrio es de este mismo orden de magnitud. Dela¢ et al. (2018)
realizaron un estudio de la misma indole, comparando resultados experimentales a un modelo
cuasi-dinamico, pero sin el control optimizado multivariable, obteniendo resultados similares,
pero fluctuaciones puntuales de hasta el 15 % de la capacidad.

Las aplicaciones descritas anteriormente no son especialmente exigentes en el control bajo
operacién variable del chiller de absorcién, al no tenerse un perfil de demanda de genera-
cién de frio con variaciones rapidas y bruscas. Mas ain, incluso con un perfil resultante de
generaciéon de frio con muchas fluctuaciones alrededor de la demanda, es posible conseguir
errores medios muy bajos en un intervalo de tiempo mayor (de 1 hora en adelante), ya que
las fluctuaciones son absorbidas por la propia inercia térmica del cuerpo o espacio enfriado,
tal como lo hace un condensador en un circuito eléctrico. Sin embargo, existen aplicaciones
mucho mas sensibles a las variaciones en la carga térmica, especialmente en el contexto de la
refrigeracion, como lo es el almacenamiento y transporte de vacunas, las cuales deben man-
tenerse en todo momento en un rango estrecho de 6°C, venciendo posibles cambios abruptos
en la carga térmica dados, por ejemplo, por la apertura del contenedor o un cambio en el
numero de unidades almacenadas. En este contexto, la refrigeracién por absorcién ha sido
senalada como una de las mejores alternativas [48].

La mayoria de las aplicaciones en la literatura describen el uso de una estrategia de control
basada tinicamente en la informacién de los estados equilibrio de la maquina, ya sea mediante

un modelo estacionario teérico o empirico [42]. Esto permite controlar las variaciones netas



de la méquina en intervalos de tiempos superiores a su propio tiempo de respuesta, esto es,
el control simple mediante la fijacién de un setpoint que puede variar en el tiempo, el cual
sera seguido por la maquina. Sin embargo, al no prever la inercia propia de la maquina de
absorcion, el perfil temporal de generacion de frio se encontrara desfasado del perfil de la
variable de control. Tras un cambio puntual en el setpoint de la maquina, esto tiene como

consecuencia directa un déficit de generacion de frio en estos primeros momentos.

Para obtener control sobre la trayectoria dinamica de un sistema como este en tiempo
real, y asi amortiguar de forma efectiva toda variacion indeseada en la carga térmica y las
variables de entrada, es necesario utilizar una estrategia de control que tenga en cuenta el
comportamiento dindmico (transiente) de la maquina, es decir, los procesos de acumulacion
de fluido y energia en sus distintos componentes. Este problema es resuelto mediante el
desarrollo de un modelo transiente capaz de determinar la evoluciéon temporal de las variables
internas y externas de la maquina ante cambios en la variable de control. Una estrategia de
control transiente no necesita fijar un setpoint para la generacién de frio (o la temperatura de
enfriamiento), sino que puede directamente calcular la trayectoria que la variable de control
debe seguir, para producir un comportamiento temporal determinado en la generacion de
frio, hasta incluso en el orden de segundos. Ahora bien, la dinamica y el control de una
maquina de absorciéon son notablemente mas complejos que los del ciclo de compresion de
vapor, debido principalmente a tres factores:

1. La gran cantidad de variables de control involucradas, tanto los flujos y temperaturas de
entrada de los circuitos de la fuente de calor, agua enfriada y disipacion, como aquellas
correspondientes a los procesos internos, como lo son el flujo de solucién impulsado por
la bomba y la apertura de las valvulas. Por ejemplo, es posible controlar la generacion
de frio regulando el circuito de la fuente de calor, el de disipacién o ambos a la vez.

Diversos estudios han abordado estas tematicas desarrollando modelos transientes de un
chiller y estudiando su respuesta dindmica frente a cambios repentinos (tipo escalén) en
la temperatura de la fuente de calor [15, 21, 24, 26, 27]. Wang et al. (2017) estudiaron
adicionalmente el efecto de las temperaturas externas de disipacion y refrigeracion. Por
otro lado, Sabbagh & Gémez (2018) también estudiaron perturbaciones ciclicas en la
temperatura de la fuente. Sin embargo, ninguno de estos estudios ha analizado el efecto
de variaciones en las tasas de flujo asociadas, en lugar de las temperaturas.

2. Larespuesta dindmica del chiller es lenta, principalmente a causa de los procesos transien-
tes de acumulacion de fluido en cada componente. Por ejemplo, la tasa de flujo de re-
frigerante no es la misma en todos los componentes de la maquina, sino hasta que se
haya alcanzado un estado estacionario o de equilibrio en el sistema. Tras una variacion
significativa de las variables de entrada, es tipico observar tiempos de respuesta entre
estados de equilibrio desde 5 hasta varias decenas de minutos [16, 21, 26], con lo que el

control dindmico preciso resulta un gran desafio por explorar.

El tiempo de respuesta de la maquina se ha estudiado muy poco. Ebrahimnataj Tiji et al.
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(2020) estudiaron la influencia del recuperador en la rapidez de respuesta al encendido
de méaquinas de absorciéon de NH;—H,0O y LiBr—H,O, encontrando que la presencia y
el aumento de la efectividad del recuperador no sélo impactan de manera positiva en la
eficiencia, sino también en el tiempo de respuesta. Por otra parte, Wang et al. (2017)
analizaron su dependencia frente a la magnitud de la perturbacion tipo escalén, pero no
se ha estudiado en funcién de otros parametros relevantes en la operacién variable. En
estudios que no requieren este tipo de analisis, es frecuente encontrar el uso de modelos
estacionarios, en donde destacan el método de la ecuacién caracteristica [12, 28-30]
que simplifica el modelamiento teérico linealizando las ecuaciones de masa y energia en
funcién de las temperaturas externas, y los modelos basados en datos empiricos, como
los que se encuentran en el software comercial TRNSYS [5, 39-42].

. El modelamiento de los fenémenos de transferencia de calor y masa presentes en la
operacion del chiller no es facil, dado su acoplamiento y su dependencia en la geometria
de los componentes y en el régimen de operacién. Los disenos de chillers de absorcion
existentes tipicamente unen los componentes de alta presion (generador y condensador)
y baja presién (evaporador y absorbedor) en tanques unificados, en cuyo interior vapor
fluye por diferencias de presiéon producidas por el cambio de fase en condiciones de
saturacion, y no un flujo forzado mecanicamente. Adicionalmente, el intercambio de
calor entre los fluidos internos y externos al chiller no ocurre en intercambiadores de
calor convencionales con flujo forzado, sino en serpentines sumergidos en el vapor o la

solucién liquida, segin el caso, en los cuales las tasas de flujo son variables dependientes.

Por estas razones, practicamente todos los modelos transientes de maquinas de absor-
cién simplifican su comportamiento mediante flujos unidimensionales entre componen-
tes, considerando coeficientes de transferencia de calor constantes que intenten caracte-
rizar con suficiente precision al chiller bajo un amplio rango de condiciones de operacién
[15, 24, 26, 27]. Sabbagh & Goémez (2018) adicionalmente han incluido a su modelo la
pérdida de calor al ambiente desde los tanques y el calentamiento de los mismos.

Estos tres factores representan un desafio para un modelamiento correcto y realmente

representativo del funcionamiento de los chillers de absorcion, sin recurrir a herramientas de

simulacion de fluidodinamica y transferencia de calor y masa, las cuales conllevan un inmenso

costo computacional y de tiempo. Incluso, dependiendo del caso, modelos transientes como

los descritos anteriormente pueden llegar a ser computacionalmente costosos en aplicaciones

en tiempo real, como en control predictivo. En contraste, los modelos estacionarios, que se

limitan a caracterizar estados de equilibrio del chiller, son de computacion rapida, y por tanto

factibles para ser integrados en este tipo de aplicaciones. Sin embargo, los largos tiempos

de respuesta que caracterizan a la maquina de absorciéon implican que lo que un modelo

estacionario predeciria para una evolucién, no concordaria con el comportamiento transitorio

real, excepto para evoluciones lentas en el tiempo, de decenas de minutos en adelante. Este

trabajo de tesis propone investigar esta idea para distintas situaciones de control.
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Capitulo 2

Objetivos

A continuacion, se presentan el objetivo general, los objetivos especificos y los alcances de

este trabajo.

2.1. Objetivo general

Comparar las respuestas entre un modelo estacionario y un modelo transiente de una
maquina de absorcion, estudiando las caracteristicas dinamicas que los diferencian, en miras
del control predictivo de la misma en condiciones de operacion variable.

2.2. Objetivos especificos

* Desarrollar un modelo estacionario de méaquina de absorciéon basado en las leyes de
conservacién de masa y energia, parametrizado en funcién de sus variables controlables.

o Adaptar el modelo estacionario a las caracteristicas de operaciéon del chiller comercial
Yazaki WFC-10 [4].

* Desarrollar un modelo transiente de maquina de absorciéon basado en el estacionario,
que represente adecuadamente la acumulacién de masa y energia en los componentes

principales de la maquina.

» Estudiar el efecto de distintos parametros de operacion variable en el tiempo de res-
puesta de la maquina y sus pérdidas transientes, mediante simulaciones en funciéon de

variaciones de tipo rampa en una cierta variable de control.

» Comparar conceptualmente la respuesta de un sistema de control basado en un modelo
estacionario con el de un modelo transiente, en el seguimiento de un perfil temporal de
demanda de generacion de frio.
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Capitulo 3

Metodologia

3.1. Modelos

El primer paso en este trabajo corresponde al desarrollo de un modelo estacionario di-
mensionado en base a las caracteristicas de operaciéon nominales del chiller Yazaki WFC-10
[4]. Para lograr reflejar el comportamiento de la maquina respecto a sus diversas variables de
entrada de forma que permita un analisis de la fenomenologia fisica de la maquina, se escoge
desarrollar un modelo termodindmico de pardmetros concentrados. Ahora bien, mientras que
un modelo termodindmico bésico como el de Herold et al. (2016) es apropiado para repre-
sentar el comportamiento de la gran mayoria de maquinas comerciales y prototipos simples,
el WFC-10 presenta anomalias en su comportamiento fuera del punto de disefio que requie-
ren ser consideradas para su modelamiento apropiado [13, 17]. Es por esto que el segundo
paso corresponde a la adaptacion de este modelo basico a las caracteristicas particulares del

WEFC-10, que corresponden a 3 aspectos a modelar:

1. La pérdida de calor al ambiente en el generador, lo cual mejora notablemente el ajuste
a los datos de operacién nominal, como sera discutido mas adelante.

2. La variacién del coeficiente convectivo externo del generador respecto a su tasa de flujo

correspondiente.

3. El fenémeno de mojado parcial y rebalse de refrigerante en el evaporador (seccién 4.2.3),

efecto principalmente responsable del comportamiento particular del WFC-10.

Estas tres caracteristicas nuevas requieren ser ajustadas paramétricamente a los datos ope-
racionales publicados por el fabricante [4]. Los resultados de este trabajo presentan una
comparacion entre el comportamiento del WFC-10 y una maquina de absorcion simple de
igual dimensionamiento, comparando versiones del modelo con y sin la integracion del punto
3, ya que los puntos 1 y 2 son fenémenos que ocurren en toda maquina de absorcién. Luego,
en base a este modelo estacionario, se desarrollarda un modelo transiente que capte fenome-

noldégicamente correcta la caracteristicas de operaciéon dindmica (temporal) de la maquina.
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Los modelos estacionario y transiente estaran basados en las leyes de conservacién de masa
y energia en cada uno de los componentes presentes en un chiller de absorciéon de LiBr—H,0 de
simple efecto, cuyo diagrama de procesos se muestra en la Figura 1.1.b. El modelo transien-
te correspondera a una extension del modelo estacionario, que incluirda la acumulacion de
masa y energia en los tanques que conforman los pares generador-condensador y absorbedor-
evaporador. Esto considera el modelamiento de los niveles de liquido que, por diferencias de
presion y altura entre ambos tanques, provocan la recirculacion de la solucién concentrada
de LiBr—H5O post-desorcién de vapor y del refrigerante liquido que sale del condensador.

La programacion de estos modelos es realizada en Python, utilizando la libreria Cool-
Prop [8] para la obtencién de las propiedades termofisicas del agua, y una programacion
manual de las correlaciones de Kim & Ferreira (2006) para las propiedades de la solucién de
LiBr—H5O a distintas concentraciones. Para los calculos iterativos, se hard uso de la libreria
scipy.optimize. El modelo estacionario es comprendido por un tnico sistema de 44 ecuacio-
nes, mientras que el modelo transiente es compuesto por 3 bloques de 10, 29 y 6 ecuaciones,
ademas de 10 ecuaciones adicionales para los fenémenos transientes de acumulacion de fluido
(ver Anexo B). Ambos modelos tienen 7 entradas, siendo las temperaturas y flujos externos,
ademas del flujo de solucion débil, y resuelven las propiedades termodinamicas y flujos inter-

nos, ademas de cantidades derivadas como tasas de flujo de calor.

Finalmente, para el cumplimiento del ltimo objetivo especifico (ver seccién 2.2) se pro-
gramara una version inversa para los modelos estacionario y transiente, esto es, un algoritmo
que a partir de cierto perfil temporal impuesto a la capacidad de refrigeracion )., como nueva
variable de entrada al modelo, calcula el perfil temporal requerido para una cierta variable de
control del modelo original. Esto significa que al ingresar este perfil temporal obtenido como
entrada a los modelos transiente y estacionario originales, respectivamente, se obtendra el
perfil temporal de (). deseado. Esto se realiza con una serie de calculos numéricos iterativos,
que van construyendo la evolucién de la variable de control de forma que se genere en cada
instante de tiempo el valor impuesto a la variable de salida Q..

3.2. Simulaciones

La informacion a analizar en este trabajo se centra en la respuesta de los modelos esta-
cionario y transiente, ante cambios temporales en una variables de control. Para esto, dos
variables son consideradas: la temperatura de entrada del circuito externo del generador (la
fuente de calor), y su tasa de flujo asociada. En la practica, el control de esta temperatura
es comunmente visto en sistemas que utilizan el calor residual de procesos variables, en co-
generacion o cuando el calor de entrada se genera por combustion, mientras que el control
del caudal del flujo caliente es utilizado en muchas aplicaciones donde se tiene un previo
almacenamiento de agua caliente, como lo son la mayoria de sistemas que utilizan energia
solar térmica. Este flujo es facilmente regulable mediante el uso de una bomba centrifuga
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con variador de frecuencia o con una véalvula reguladora, y al controlarlo permite ajustar el

consumo de energia térmica y la generacion de frio.

Para estas dos variables de control, se realizaran los siguientes estudios:

a)

Se realizarda un analisis de la respuesta dindmica del modelo transiente ante una varia-
cién de rampa? en la variable de control, para contrastar con la respuesta del modelo
estacionario. Ademas se compararan las diferencias entre el modelo transiente basico y
el modelo adaptado para el chiller WFC-10, y entre ambas variables de control conside-
radas. Se observaran las diferencias en cuanto a la respuesta de las distintas variables
resultantes, como la capacidad de enfriamiento, el calor de entrada, y las diversas tem-
peraturas y tasas de flujo internas del sistema, asi como el tiempo de respuesta, definido
como el tiempo que tarda el sistema en converger al estado estacionario a causa de una

variacion o perturbaciéon en una de sus variables de control.

Se estudiara el efecto de algunos parametros de la operacion variable sobre el tiempo
de respuesta, con el objetivo de entender en mayor medida la inercia dinamica de la
maquina. Estos pardmetros son: la duracién de la rampa en la variable de control, la
magnitud de la rampa (la diferencia entre el valor inicial y el final, positiva o negativa)
y por ultimo la tasa de flujo impulsada por la bomba de solucién, ya que ésta tiene gran
influencia en el transporte interno de fluido a través de la maquina.

Se analizara el efecto de la duracién y magnitud de la rampa en las pérdidas transientes
de una evolucién, definidas como el error total de transferencia de calor entre los modelos
estacionario y transiente, [;° Qdt, para la capacidad de refrigeracion Q. y el calor de
entrada @), con el fin de cuantificar la pérdida de rendimiento por la inercia dindmica de
la maquina, dada una estrategia de control simple que no tenga en cuenta este fenémeno.

Finalmente, haciendo uso de los modelos transiente y estacionario inversos, se impondra
un perfil temporal determinado a la generacién de frio ()., simulando una demanda de
enfriamiento, y se utilizaran los modelos transiente y estacionario inversos para calcular
el perfil requerido por la variable de control en cada caso. Esto es ilustrado en la Figura
3.1. Se utilizard un perfil sinusoidal en @), bajo 2 casos: de 1 minuto y de 1 hora de dura-
cién. El perfil calculado por el modelo transiente inverso (1) representa conceptualmente
a la estrategia de control a seguir para lograr la evolucion exacta en (). en la maquina
real (con inercia dindmica), mientras que el perfil calculado por el modelo estacionario
inverso (2) corresponde a una estrategia de control que no considera el comportamiento
dindmico de la maquina. Luego, se calculara la respuesta transiente al perfil de control
estacionario (4), para finalmente comparar los resultados de ambas estrategias de con-
trol (estacionaria y transiente), calculando el error medio entre los perfiles temporales
obtenidos, y la diferencia en la cantidad de frio total generada durante el periodo.

2 Variacién lineal en el tiempo entre ciertos valores inicial y final. En particular, una rampa con duracién
nula en el tiempo corresponde a una variaciéon de escalén.
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Figura 3.1: Representacién conceptual del estudio d).

15



Capitulo 4

Desarrollo de los modelos

En este capitulo se describiran y discutiran los modelos y ecuaciones matematicas utiliza-
das en este trabajo para simular el comportamiento de la maquina de absorcion.

4.1. Modelo estacionario basico

El diagrama de la Figura 4.1 corresponde al ciclo de absorciéon de simple efecto de
LiBr—H,O, con sus diferentes estados enumerados segun Herold et al. (2016). Las flechas
verdes (1-2-3) indican el flujo de la solucién débil (), las rojas (4-5-6) la solucién fuerte
() v las azules (7-8-9-10) el refrigerante (r2,-). El fondo rosado representa la zona de presién
alta del ciclo (Phgn) y el fondo celeste la zona de presién baja (P, ). Los cinco procesos de

transferencia de calor figuran como cajas naranja y los circuitos externos como flechas negras.

* El agua caliente (11-12) entrega calor a alta temperatura 15 16 11 12
(Q,) a la solucién débil (3) en el generador, separandola I_I_____J_ I'IZ -
en la solucién fuerte (4) y el vapor de agua (7). | :<L| ----- |

I— o t———_l

* El circuito de disipacién (15-16) absorbe calor (Q.) en ", J_S
el condensador, lo cual produce la condensacién del re- i SRS
frigerante (7) a agua liquida (8). 8 :ms :

* El agua enfriada (17-18) bajo la temperatura ambiente, Prign I5_ - _"11.2
cede calor (Q.) en el evaporador al refrigerante liquido v
a baja presion (9), causando su evaporaciéon (10).

* El circuito de disipacién (13-14) enfria (Q,) a la solucién Fow 19 6y |1
fuerte (6) en el absorbedor, permitiendo la absorcién del :_ :_’| _i
vapor (10), quedando més diluida (1). L [—-;-I_' 10 Ll-_—-_--_—:l_l

* En el recuperador, la solucion fuerte que sale del genera- 18 17 14 13
dor (4) transfiere calor (Q,) a la solucién débil que sale Figura 4.1: Diagrama del
del absorbedor (3). modelo estacionario.

16



El chiller a ser modelado tiene un circuito de refrigeracién en serie, esto es, el flujo ex-

terno a través del absorbedor es el mismo que posteriormente atraviesa el condensador. Por

lo tanto, los puntos 14 y 15 son el mismo. Por tultimo, el diagrama presenta también los 3

procesos de flujo tnico: la bomba de solucién (1-2) que impulsa y presuriza a la solucién

débil, la valvula de solucién (5-6) que despresuriza a la solucién fuerte, y la valvula de refri-

gerante (8-9) que hace lo mismo con el flujo de refrigerante. La temperatura se denota como

T, la entalpia especifica como h, la fracciéon masica de LiBr como x y el titulo de vapor como q.

Las simplificaciones utilizadas en el modelamiento termodinamico son:

a)

Se desprecian las pérdidas de presion en todos los flujos, a excepciéon de
las pérdidas acaecidas en las valvulas, que tienen como fin intencional la
despresurizacion de los fluidos. Esta simplificacion es valida ya que en liquidos
la entalpia tiene una dependencia infima con la presion, y los flujos de vapor son a

velocidades muy bajas y por espacios amplios.

Los procesos en el generador, el condensador y el recuperador ocurren a la
misma presién (Py;g,), asi como los procesos del absorbedor y el evaporador
(Pow)- Esto implica que variaciones de presién sélo ocurren en la bomba de solucién y
las valvulas. Esta simplificacién se basa en que, en la maquina modelada, el generador y
el condensador se encuentran en el mismo contenedor fisico, asi como el evaporador y el
absorbedor. Por ultimo, la simplificacién a) implica que el recuperador comparta presién
con el resto de componentes de alta presion, si se desprecian los cambios de presion por

diferencias de elevacién en este caso.

La solucién de LiBr—H,O sale de los procesos del absorbedor (1) y gene-
rador (4) en estado saturado. Esto quiere decir que mientras la solucién de LiBr
es enfriada/calentada, ésta absorbe/expulsa la mayor cantidad de vapor de refrigerante
posible. En la realidad, la cantidad de refrigerante absorbido/expulsado por la solucién
depende de la concentracion de LiBr local, de acuerdo con las leyes de transferencia de
masa. En una simulacién con el méaximo nivel de exactitud, esto debiese tenerse en cuen-
ta, pero repetidos resultados experimentales han validado el uso de esta simplificacién,
entregando buenos resultados en la practica [1].

Las salidas de liquido y vapor de refrigerante del condensador (8) y el eva-
porador (10) se encuentran en estado saturado. Esto basicamente desprecia los
efectos del subenfriamiento y sobrecalentamiento que podria tener el refrigerante de sali-
da, los cuales debieran ser leves en una maquina bien disefiada [1]. En el condensador, la
salida so6lo puede ser liquido saturado, mientras que en principio la salida del evaporador
puede contener ambas fases (vapor y liquido), dependiendo del disefio particular, pero
en la mayoria de éstos la salida corresponde a vapor puro.

La temperatura del vapor desorbido (7) es igual a la temperatura de satura-
cién de la solucién débil que entra al generador (3). Asumiendo que el proceso
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de desorcion ocurre en condiciones continuas de equilibrio, la temperatura del vapor
desorbido serd igual a la temperatura local de la solucién de donde salié. Sin embargo,
mientras la solucién expulsa vapor y pasa de débil a fuerte, experimenta un deslizamien-
to desde la temperatura de saturacion de la solucion débil (73,) hasta la de la solucién
fuerte (7) (simplificacién c). Por lo tanto, la temperatura media del vapor se encuentra
en este rango, obteniéndose con la cota inferior un mejor ajuste a los datos del fabricante.

La tasa de flujo masico de soluciéon débil impulsada por la bomba de solucién
es un pardmetro independiente del resto de las variables [1]. Esto quiere decir
que, a menos que este parametro se controle deliberadamente, tendra un valor constante
en las simulaciones. En la préactica, la veracidad de esta simplificacién depende del tipo
de bomba. Las bombas volumétricas impulsan un caudal constante, mientras que en las
bombas centrifugas o axiales éste depende de la diferencia de presion a vencer.

Se consideran los coeficientes globales de transferencia de calor (UA), defi-
nidos en base a la diferencia de temperatura media logaritmica, como cons-
tantes, a excepcion de variaciones paramétricas especificas introducidas en
el modelo. En la realidad, los coeficientes de transferencia de calor son un resultado
principalmente de las caracteristicas de conveccion térmica a ambos lados del intercam-
biador, cuantificadas por el coeficiente convectivo. Este depende principalmente de la
tasa de flujo y propiedades como la temperatura, la conductividad térmica, entre otras.
Como se verd mas adelante, esta simplificaciéon no conlleva errores de gran magnitud,
y reduce enormemente la complejidad del modelo. La diferencia de temperatura media
logaritmica se calcula como:
(Ta —Ts) — (Tc — Tp)

ATog(Ta, T, Tc, Tp) = (T — Tp)/(Te — Tp)] (4.1)

Se desprecian las pérdidas de calor de la maquina al ambiente, excepto aque-
llas desde el generador. En maquinas comerciales estas pérdidas son pequenas, siendo
despreciadas repetidamente en la literatura, con buenos resultados. Sin embargo, como
es evidenciado en la secciéon 4.2, la inclusion de una pérdida de calor en el generador es
necesaria para simular adecuadamente el comportamiento de la maquina estudiada.

La bomba de soluciéon realiza un proceso isotérmico, equivalente a un proceso
isentrépico de un fluido incompresible [2]. Esta consideracién induce errores infimos en
los resultados, debido a la baja magnitud de la potencia hidraulica en relacion a las
magnitudes de los flujos de calor, incluso si su eficiencia fuese muy baja [1]. La tunica

diferencia se traduce en un muy ligero aumento de la temperatura de salida (2).

Los circuitos externos fluyen a presion atmosférica. En la realidad, existe una
leve desviacion, debido a la necesidad de vencer las pérdidas de carga en el circuito, pero

de todas formas la dependencia de la entalpia en la presion es casi nula en liquidos.
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El modelo de parametros concentrados modela cada proceso del sistema como un conjunto
reducido de ecuaciones, y entre ellas se encuentran las leyes de conservacion de masa y energia
para volumenes de control, y relaciones entre propiedades termodinamicas. Respecto a estas
ultimas, se utilizé la formulacion TAPWS95 para las propiedades del agua [9] (subindice
H50) y la formulaciéon de Kim e Infante Ferreira (2006) para las propiedades de la solucion
acuosa de bromuro de litio [10] (subindice LiBr). Asi, en base a la explicacion anterior de las
variables del diagrama del modelo (Figura 4.1), se describen a continuacién las ecuaciones
del sistema.

4.1.1. Absorbedor

Al proceso del absorbedor, por el lado interno, entran la solucién fuerte (6) y el vapor de
refrigerante absorbido (10), y sale la solucién débil (1). El balance de masa total interno es:

Ty = T + 17, (4.2)
El balance de masa de LiBr interno es:
My Ty = Mgy (4.3)
El balance de energia interno es:
Qa + 1yhy = 1she + 1hyg (4.4)

Por el lado externo fluye el agua de refrigeracion. El balance de masa externo es trivial,

mientras que el balance de energia es:

Qa = mcool<h14 - h13) (45)

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:

Tl = Tsat,LiBr (l‘w, Plow) (46)
hl = hLiBT’(Th L, Bow) (47)
hlS = hHQO(T].g’ Patm) (48)
hl4 = hHQO(T].47 Patm) (49)

donde se usé la simplificaciéon c).
Para modelar la transferencia de calor, se utiliza la formulacion de coeficientes globales y

la diferencia de temperatura media logaritmica. En el caso del absorbedor, las temperaturas
usadas para el calculo de esta tultima son las temperaturas de entrada y salida de la solucion
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(debido a que esta en contacto directo con el tubo), asi como del circuito externo:

Qa = UAaAﬂog <T6> T147 le T13) (41())

4.1.2. Generador

Al proceso del generador, por el lado interno, entra la solucién débil (3), y salen la solucién
fuerte (4) y el vapor de refrigerante desorbido (7). El balance de masa total interno es:

My = s + M, (4.11)
El balance de masa de LiBr interno es:
MLy = MgTs (4.12)

Notese que las dos ecuaciones anteriores son idénticas a las del absorbedor (4.2, 4.3). Esto
induce una redundancia en el sistema de ecuaciones para el modelo estacionario, por lo que
solo han de ingresarse una vez. Sin embargo, se vera mas adelante que en el modelo transiente
estas dos parejas de ecuaciones involucran flujos distintos dentro de la maquina, por lo que
deben considerarse ambas.

Como un aspecto de mejora del modelo, se introduce una pérdida de calor en el generador,
justificada en que éste es el componente que opera a mayor temperatura en la maquina. Para
el chiller a simular, esto mejora notablemente el ajuste del modelo a los datos del fabricante.
Integrando este aspecto, el balance de energia interno es:

Qg + mwhS = msh4 + mrh'? + Qloss (413)
Por el lado externo fluye el agua caliente. El balance de energia externo es:
Qg = Mnot(h11 — h12) (4.14)

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:

T, = Tsat,LiBr(-l"s, Phigh) (4.15)

hy = hpipy(Ty; s, Phigh) (4.16)
T7 = Tss = Tsar, 1iBr(Tw, Prign) (4.17)
h7 = hu,o (T, Phign) (4.18)

P11 = hir,o(Thy, Pam) (4.19)

P12 = hir,0(Th2, Pam) (4.20)
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donde se usaron las simplificaciones c¢) y e).

Para modelar la transferencia de calor en el proceso de desorcion se usan las temperaturas
de entrada y salida de solucion y flujo externo, despreciando la influencia del subenfriamiento
de la solucion débil entrante en la transferencia de calor, ya que la ganancia de calor sensible
hasta la saturaciéon ocupa una zona pequefia en el intercambiador. Por lo tanto, la ecuacion
de transferencia de calor es:

Qg = UAgAﬂog(T117T47T127T3S) (421)

Por tltimo, la pérdida de calor en el generador se modelarda de forma simple, asumiendo
su transferencia a través de una pared plana desde el interior del espacio del generador hacia
el ambiente. Inmediatamente dentro se encuentra el vapor desorbido a la temperatura 7%,
y afuera se encuentra el aire asumido a condiciones estandar, T,,,, = 25°C. El coeficiente
global U A, considera la conduccién y la convecciéon a ambos lados, con lo que la ecuacién
de transferencia de calor es:

Qioss = UAoss(Tr — Tamp) (4.22)

En principio se podrian considerar pérdidas de calor en mas componentes, si se tuvieran
suficientes datos. Sin embargo, no es el caso, y complicaria innecesariamente al modelo.

4.1.3. Condensador

Al proceso del condensador, por el lado interno, entra el vapor de refrigerante (7) y sale
como liquido condensado (8). Al haber 1 entrada y salida, el balance de masa es trivial. El

balance de energia interno:

Qe = 1, (hr — hg) (4.23)

Por el lado externo fluye el agua de refrigeracion, tras salir del absorbedor (14=15)3. El
balance de energia externo es:

Qc = mcool(hlﬁ - h15) (424)

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:

TS = Tsat,HgO(Phigh) (425)
hs = h,0(Phigh. @ = 0) (4.26)
hl()’ = hHQO(T].67 Patm) (427>

donde se utilizé la simplificacién d). Adicionalmente, T15 = T4 y his = hig.

Para modelar la transferencia de calor, se ignora el efecto del sobrecalentamiento inicial

del refrigerante en la ley de transferencia de calor ya que ocupa una zona muy pequena

3 Se usa este indice duplicado para mantener la numeracién de Herold et al. [1].
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del intercambiador, asi como se hizo en el caso del generador. Asi, el refrigerante cruza el
condensador practicamente a la misma temperatura, correspondiente a la de saturacion Tg.

Por lo tanto, la ecuacién de transferencia de calor es:

QC = UACAEOQ (T87 T15a T87 Tlﬁ) (428)

4.1.4. Evaporador

Al proceso del evaporador, por el lado interno, entra el refrigerante (9) en estado bifasico,
predominantemente liquido, pero con una pequena presencia de vapor debido a la evapora-
cién parcial ocurrida en la vélvula del refrigerante (8-9) (detallado en la seccién 4.1.7).

El refrigerante sale, en principio, como una posible mezcla de vapor y liquido saturados
(10). En la mayoria de los chillers de absorcién, por su diseno, es fisicamente imposible la
salida de refrigerante liquido, como es el caso de intercambiadores de tubos sumergidos o
con bomba de recirculacion de refrigerante, pero no es necesariamente el caso para el chiller
a simular en este trabajo. La presencia de liquido a la salida disminuye notablemente el
rendimiento de la maquina, puesto que su capacidad de enfriamiento es proporcional a la
cantidad de refrigerante evaporado. Independiente de las condiciones de salida, el balance de

energia interno se puede expresar como:

Qe = 1, (hio — hy) (4.29)

Por el lado externo fluye el agua enfriada. El balance de energia externo es:

Qe = Mepin(har — hig) (4.30)

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:

TlO = Tsat,H20<Plow> (431>
h17 = hHgO(T177 Patm) (432>
h18 = hHQO(T187 Patm) (433>

donde se us6 la simplificacién d). Hace falta todavia una ecuacién para hig en el caso general
(vapor + liquido), la cual es obtenida en la secciéon 4.2.3 como parte de un modelo més
sofisticado del evaporador, basado en el disefio particular de la maquina a simular, valido en
primera aproximacion tanto para el modelo estacionario como para el transiente. Como caso
particular, para un modelo béasico de un chiller tipico es valida la ecuacion:

hio = h,0(Piow, ¢ = 1) (4.34)
correspondiente al caso de vapor puro a la salida, descrito en la simplificacién d).
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En el caso del evaporador, la temperatura del fluido interno permanece constante en
la temperatura de saturacién Ty = Tjg, mientras que en el fluido externo se presenta el
enfriamiento. Asi, la ecuacién de transferencia de calor para el evaporador es:

Qe = UA AT 0g(Th17, Ty, Ths, To) (4.35)

4.1.5. Recuperador

El recuperador, o intercambiador de solucién, permite usar parte de la energia del enfria-
miento de la solucion fuerte que sale del generador (4) en el calentamiento de la solucién débil
dirigida hacia el mismo (2). Como resultado, salen la solucién débil a mayor temperatura (3)

y la solucién fuerte a menor temperatura (5). El balance de energia para la solucién débil es:
Q. = 1y (hg — ho) (4.36)

y para la solucion fuerte es:
Q’I‘ = ms(h4 - h5) (437)

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:
hy = hripr (T3, Tu, Phigh) (4.38)

hs = hLiBr<T5a Ts, Phigh) (4-39)

La transferencia de calor depende de las temperaturas de entrada y salida de ambos flujos:
Qr = UATAT'log (T47 T37 T57 TQ) (440)

La presencia del recuperador mejora el rendimiento de la maquina no sélo por el ahorro
en calentamiento de la solucién débil proveniente de una fuente externa, sino por el ahorro
en enfriamiento de la solucién débil, proceso que permite la absorcién de refrigerante. El
comportamiento ideal se lograria si la solucion fuerte cediera todo el calor posible a la débil,
lo cual ocurre si el fluido de menor capacitancia térmica (mC)) llegase a la temperatura de
entrada del otro fluido. Como el agua pura tiene un mayor calor especifico que una mezcla
con LiBr, y g < 1, se conluye que el flujo de solucién fuerte tiene menor capacitancia.

Asi, el maximo calor transferible teéricamente en el recuperador es:

Qr,max = (mcp)s(T4 - T2) (441)
Luego, como medida del rendimiento del recuperador, se define su efectividad [3] como:

_ Qr _ T4 - T5
Qr,max T4 - T2

c (4.42)

23



donde se usé la ecuacion (4.37). La efectividad de un intercambiador l6gicamente crece con
su coeficiente global de transferencia, pero el valor limite cuando UA — oo es € < 1, excepto

para un intercambiador de doble tubo en contraflujo, donde se alcanza la igualdad.

4.1.6. Bomba de solucion

Mediante un balance de energia, el trabajo especifico que la bomba realiza sobre la solucién

débil, segtin un proceso incompresible (simplificacion i), es:
h2 - hl = 'Ul(Phigh - Plow) (443)

donde v; = vy es el volumen especifico de la solucion débil entrante a la bomba. Dado
esto, la tasa de trabajo total que ingresa al sistema, equivalente a la potencia de la bomba

dada la simplificacién i), es:
W = 1, (hy — hy) (4.44)

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:
ha = hiipr(To, Tw, Phigh) (4.45)

U1 = hLiBr<T17 l'w) (4-46>

La formulacién de Kim e Infante Ferreira (2006) desprecia la dependencia de la presion en el
volumen especifico de la solucion de LiBr—H5O.

4.1.7. Valvula del refrigerante

A este proceso entra refrigerante en estado de liquido saturado (8), el cual se despresuriza
mediante grandes pérdidas de carga, traspasando la curva de saturacion, por lo que se genera
evaporacion sibita (flash) de una pequena fraccion del flujo de refrigerante. El estado de
salida (9) es por tanto un flujo bifésico, predominantemente liquido, con titulo de vapor go.
En la practica, este proceso no tiene por qué ocurrir en una valvula real, sino que puede
lograrse mediante un mecanismo de pérdida de carga bien dimensionado, como una tuberia
con diametro y longitud adecuados. Ademas, a la salida de este proceso, el refrigerante es
distribuido sobre el evaporador a través de un aspersor, cuya reducida area de paso contri-
buye a esta pérdida de carga.

Modelando a este proceso como adiabético y de trabajo nulo (ya que no hay superficies
en movimiento), el balance de energia se reduce a un proceso isentélpico, es decir:

Las relaciones entre propiedades termodinamicas usadas son:

T9 = Tsat,HzO(Plow> (448)
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h9 == thO(BOUJ? qg) (449>

4.1.8. Valvula de solucion

Este proceso es similar al de la valvula de refrigerante recién discutido. De la misma forma,
tipicamente la pérdida de presion requerida se logra con una adecuada combinacién de longi-
tud de tuberia y una salida mediante aspersores. A este proceso entra la solucién fuerte que
sale del recuperador (5) y sale a menor presion, posiblemente con una pequenia cantidad de
vapor generado mediante flash (6). A continuacién se muestra el algoritmo para determinar
las condiciones de salida.

En primer lugar, si el proceso es adiabatico y de trabajo nulo, es isentalpico:

Ahora, como el proceso lleva al fluido a una presiéon P, determinada, la ocurrencia de
la evaporacién subita se verifica comparando hg con la entalpia de saturacién a la misma
concentracion y presién, es decir, hes = hsat Ligr (%, Piow). Desglosando ambos casos:

* Si hg < hgs, no ocurre flash. En un proceso isentalpico, los fluidos incompresibles tienden
a aumentar su temperatura conforme disminuye su presiéon [2], por lo que se espera un

ligero aumento en la temperatura 7Tg, la cual puede ser determinada con la relacion:

he = hLiBr(T6a T, Plow) (4'51>

* Si hg > hgs, ocurre flash. El proceso cruza la superficie de saturacion, a la temperatura
Tss, calculada a partir de:

T6s == sat,LiBr(xsa Plow) (452>

Al despresurizarse, se genera una pequena cantidad de vapor de agua r4qg, v la solucién
se vuelve mas concentrada, pasando de una concentracion inicial z; a una final x; tal
que z s > xs. Mediante balances de masa total y de LiBr, se deduce que la relacién entre
estas variables es:

Mme = Ms + Msq T
. f. 0 Ty = (453)
MsTs = MfIy 1 —ge
A partir de esto, la entalpia de la solucion liquida restante se determina de:
hf = hsat,LiBr(xf7 Plow) (454>

Asumiendo que el vapor generado se encuentra en equilibrio termodinamico con la so-
lucion, su temperatura estara entre Ty y T§s, pero las diferencias en los resultados seran
insignificantes por la pequena cantidad de vapor generado, por lo que se tomara que
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el vapor se genera a la temperatura Tg,, andlogamente a la simplificacién e) para el
generador. Dado esto, la entalpia del vapor es igual a:

hv = hHQO(T687 IDlow) (455)

Por dltimo, mediante un balance de energia:

Al resolver el sistema de ecuaciones desde la ecuacién (4.53) a la (4.56) se determinan
las variables g, x¢, hy y h,. Finalmente se calcula la temperatura de la solucién liquida
restante como:

Ts = TsatLinr (T, Prow) (4.57)

Esta serd la temperatura utilizada en el cdlculo de la transferencia de calor del absor-
bedor, puesto que es el liquido el que se pone en contacto directo con los tubos durante
el intercambio de calor.
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4.2. Modelamiento del chiller Yazaki WFC-10

La méaquina de absorcién en concreto que se pretende simular en este trabajo es el chiller
WEFC-10 de 35 kW de la marca japonesa Yazaki. En realidad, este c6digo hace alusion a dos
modelos de igual capacidad nominal: el WFC-SC10, que s6lo puede funcionar como enfria-
dor, y el WFC-SH10, que adicionalmente puede realizar funciones de calefacciéon, con tan solo
unas modificaciones secundarias en su diseno, que no causan diferencias en su comportamien-
to en modo de enfriamiento, por lo que la literatura tipicamente los engloba bajo un cédigo
comun. La eleccion de este chiller es conveniente debido a la amplia cantidad de informaciéon
operacional reportada por el fabricante [4], y a la diversidad de estudios realizados en torno
a esta maquina [13, 14, 17, 18, 23-25]. La Figura 4.2 muestra una fotografia del WFC-SH10
en donde se aprecia la localizacién de sus componentes principales. En su parte inferior se
pueden reconocer la bomba de solucién y el recuperador.

Este chiller posee un circuito de disipacién en serie, en donde el agua de refrigeracion
fluye primero a través del absorbedor y luego por el condensador, enfriando la solucién y
condensando al refrigerante, respectivamente. La méquina posee varios sensores de tempe-
ratura que le permiten operar segin un sistema de control preestablecido, incidiendo en la
apertura de las diversas valvulas y en la bomba de solucién, por lo que, por defecto, los
unicos parametros libres para dirigir la operacién de la maquina son las tasas de flujo y las
respectivas temperaturas de los circuitos externos de agua caliente, de disipacién y de agua
enfriada: 6 grados de libertad en total. Sin embargo, el sistema de control evita problemas
tales como la cristalizacion monitoreando estas temperaturas y flujos, restringiendo el rango
real de operacion de la maquina. El recuperador es en este caso un intercambiador de calor de
placas, pero no se conocen mas detalles [4, 18]. Gracias a su gran area superficial por unidad
de volumen, los intercambiadores de placas suelen tener efectividades entre el 70 y el 90 %
[38, 50]. La Figura 4.3 muestra un diagrama en corte del interior de la maquina, y abajo se
indican los componentes principales.

16. Non-condensable gas . — ey =
storage service valve 1. Generator (GE) (inner vessel) Heat medium outlet
Y 2. Condenser (CON) (outer vessel) ¥~ -
26. HWT thermostat (HWT)

[15. Non-condensable gas T [Leveling bar

torage tank

[6-Absorber (ABS) (outer vessel] [ Cooling water outlet |/

§ Freezing prevention

valve (SV1) 5. Evaporator (EVA) (inner vessel)
: / 23. WTO thermostat (WTO)
: ‘
9. Heating/cooling T =
- ]
22. FS (flow switch) for — changeover valve (CV) 24. CTI thermostat Chilled-hot water outlet
chilled-hot water circuit ) .
T Reltigerant proportio —————[13. Auxiliary absorber
valve (RV)
[21. Electrical control box Cooling water inlet
e 7. Solution bypass valve (SV9)
17. Absorber service valve (
Front 7
Chilled-hot water inlet

10. Refrigerant storage -
12. Solution pump (SP)

14 N
lgas separator
\ 18.Concentrated
solution service valve

Figura 4.2: Identificacién de componentes del chiller Yazaki WFC-SH10.
Fuente: SFC-SC(H) Series Specifications, Yazaki Energy Systems, Inc. [4].
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Puntos adyacentes en
# | Componente .
diagrama de modelo
1 Generador 3-4-7
2 Condensador 7-8
) Evaporador 9-10
6 | Absorbedor 1-6-10
11 | Recuperador 2-3-4-5
12 | Bomba de solucién 1-2

Figura 4.3: Diagrama en corte y componentes principales
del chiller Yazaki WFC-SH10. Fuente: SFC-SC(H) Series

Specifications, Yazaki Energy Systems, Inc. [4].
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4.2.1. Descripcién de los intercambiadores de calor

La Figura 4.3 ilustra en detalle el disenio interior de la maquina, incluyendo la disposicion
de sus intercambiadores de calor. Como se aprecia en la figura, una de las caracteristicas
notables del diseno del WFC-10, es que sus 4 intercambiadores de calor principales son del
tipo pelicula descendente. Esto significa que los tubos por los que circula el fluido externo
al ciclo se encuentran cubiertos por una delgada pelicula de fluido interno en fase liquida,
y rodeados a su vez de vapor. En el caso del evaporador, el generador y el absorbedor, el
liquido (refrigerante o solucién) es distribuido sobre los tubos por un aspersor, cayendo sobre
éstos como una pelicula delgada que va evaporando o absorbiendo vapor mientras cae de
tubo en tubo. En el caso del condensador, el vapor inmediatamente en contacto con los tubos
va formando una pelicula al condensarse, que cae por efecto de la gravedad.

:‘:‘6 6‘6‘6‘6

Figura 4.4: Transferencia de calor en un intercambiador de
a) pelicula descendente; b) tubos sumergidos.

La principal ventaja de los intercambiadores de pelicula es que en muchos casos logran
una mejor transferencia de calor entre fluido interno y fluido externo, en comparacién a los
intercambiadores de tubos sumergidos [36]. La Figura 4.4 muestra las diferencias entre éstos.
En ambos casos, en el interior del tubo, por donde circula el fluido externo a la maquina,
la conveccion es alta, por lo que la resistencia a la transferencia de calor suele estar do-
minada por el lado del fluido interno, es decir, en el exterior de los tubos. En el caso del
intercambiador de pelicula, el flujo descendente del fluido en pelicula genera conveccion al
ir renovando al fluido sobre el tubo, lo que impide que se establezcan capas gruesas de bajo
gradiente térmico, generando continuamente una alta transferencia de calor. Por otro lado,
en el intercambiador de tubos sumergidos, sélo existe una pequenia conveccion natural al-
rededor del tubo, estableciéndose asi una capa de bajo gradiente térmico, generando mayor
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resistencia a la transferencia de calor. Estas diferencias implican un mayor coeficiente global
de transferencia de calor en el caso del intercambiador de pelicula, por lo que, para una tasa
de calor fija, el intercambiador de tubos sumergidos necesita un area mayor, aumentando el
costo del equipo. En base a este criterio, se entiende la decision de usar intercambiadores de
pelicula en el WFC-10. Sin embargo, como se explica mas adelante, el uso de este tipo de
intercambiador en el evaporador genera problemas de rendimiento fuera del punto de diseno.

4.2.2. Especificaciones técnicas

Las especificaciones técnicas del WFC-10 indican los valores a tomar por las variables de
entrada en el punto nominal de la maquina. Estos se indican en la Tabla 4.1.

Tabla 4.1: Especificaciones del punto nominal del WFC-10 [4].

Circuito externo Agua enfriada Refrigeracion Fuente de calor

Tasa de calor [kW] Q. 35,2 kW Q ool 85,4 kW Qy 50,2 kW

Tasa de flujo [kg/s] Menin | 1,52 kg/s | Meoor | 5,07 kg/s | mhne | 2,32 kg/s
Temperaturas | Entrada Ti7 12,5°C T3 31°C T 882C
externas [°C] Salida Tis 7°C Tis 35°C Tio 83°C

Adicionalmente, el manual de operaciéon de la maquina incluye, a modo de referencia,
valores aproximados de algunas temperaturas internas en el punto nominal. En conjunto
con los datos de la Tabla 4.1, las propiedades termodindmicas del agua y la solucién de
LiBr—H;0, y las ecuaciones de balance de masa y energia presentadas en la seccion 4.1,
es posible calcular el resto de variables que constituyen el estado de operaciéon nominal del
WEFC-10 reportado por el fabricante. Las variables restantes se presentan en la Tabla 4.2.

Tabla 4.2: Estado de operacién nominal del WFC-10 calculado de datos de su manual.

*Segin las definiciones particulares de cada ATj,, en la seccién 4.1.

Variables globales Temperaturas Transferencia de calor*
Q. 41,91 kW T 35°C UA, 5,210 kW/K
Q. 37,07 kW T 35°C UA, 7,804 kW /K
Qr 15,78 kW 15 70°C UA, 18,29 kW /K

Qloss 6,31 kW Tss 71,4°C UA, 6,651 kW /K

Phigh 5,945 kPa T 80°C UA, 2,188 kW/K
Prow 0,8136 kPa T; 40°C UAjpss 0,136 KW/K
My 0,2211 kg/s T 40°C ATiogg 9,635 K
M 0,2061 kg/s T 71,4°C ATjpg 5371 K
my 0,01493 kg/s Ty 36°C ATlpgc 2,027 K
T 0,5613 Ty 4°C ATog.e 5,292 K
T 0,6019 Tho 4°C ATipgr 7,213 K

Q9 0,0538 ATpss 46,378 K
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De estos datos se obtiene que, segiin la ecuacién (4.42), la efectividad del recuperador es
del e = 89 %, valor que en efecto se encuentra dentro del rango esperable para intercambiado-
res de placas, comentado anteriormente. Por tltimo, el coeficiente de rendimiento del chiller
en su punto nominal, segin la ecuacién (1.2), es de COP = 0, 701.

Las curvas de rendimiento reportadas por el fabricante, en funcién de algunas de las
principales variables de entrada, se encuentran en el Anexo A. Como se menciona, las variables
de entrada son la temperatura de entrada del agua de refrigeracion T3 y del agua caliente
T11, la temperatura de salida del agua enfriada Tig, los tres flujos externos mpes, Meoor ¥
menin v o€l flujo impulsado por la bomba de solucién m,,. Téngase en cuenta que para las
simulaciones de este trabajo se fijardn las 3 temperaturas de entrada, es decir, 717 y no Tis.
Aplicando el modelo basico descrito en la seccion 4.1 al WFC-10 y superponiendo las curvas
de rendimiento del fabricante, se obtienen los graficos de la Figura 4.5.
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(a) Versus temperatura del agua caliente. (b) Versus temperatura del agua enfriada.

Figura 4.5: Resultados del modelo estacionario bésico aplicado al WFC-10 en funcién de
dos parametros operacionales. Punto nominal destacado con linea vertical dorada.

Hay varios aspectos a discutir al respecto de estos graficos:

* Las caracteristicas del punto nominal segiin el fabricante no concuerdan entre ambos
graficos. De acuerdo a la Tabla 4.1, éste se encuentra en T1; = 88°C (a) y Tig = 7°C (b),
y los valores extraibles de la Figura 4.5.a si corresponden a los de la tabla. Sin embargo,
en la Figura 4.5.b el valor de la capacidad Q. diverge en un 2,4% vy el calor de entrada
Qg en un 4,5 %, causando que las curvas del fabricante y las del modelo no coincidan en
el punto nominal.

* En la Figura 4.5.b, el comportamiento general del calor de entrada @), es claramente
distinto entre el del fabricante y del modelo. El primero no corresponde a un comporta-

miento tipicamente esperado en méaquinas de absorciéon (ver Anexo A).

e La curvatura de la curva de la capacidad Q). reportada por el fabricante (discutida
también en el Anexo A) es un comportamiento particular de los chillers WFC, que

también tiene como consecuencia una mayor pendiente en la curva del calor de entrada
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Q4 en la Figura 4.5.a. Este comportamiento en cuestion resulta principalmente del disefio
del evaporador, lo cual es discutido a continuacién en la seccion 4.2.3.

4.2.3. Modelo del evaporador

El chiller WFC-10, asi como el resto de modelos de la misma linea, presenta caracteris-
ticas de rendimiento peculiares, esencialmente por cémo estd disenado el evaporador. Como
fue discutido en la seccién 4.2.1, los 4 intercambiadores principales (absorbedor, generador,
evaporador y condensador) son de pelicula descendente. En el caso de los dos primeros, un
liquido es rociado sobre los tubos con los que cede o absorbe calor, en consecuencia absorbien-
do o desorbiendo vapor de refrigerante, pero el fluido de salida sigue en estado liquido. Por lo
tanto, teniendo en cuenta que el flujo de refrigerante es solo un 7 % del flujo de solucién, la su-
perficie de los tubos mojada por el fluido esencialmente no cambia. En un intercambiador bien
diseniado, se espera que toda la superficie de los tubos se encuentre mojada constantemente.
Asumiendo poca variacién en las propiedades termodinamicas, se espera que el coeficiente
de transferencia U no cambie mucho, y sumado a un area de transferencia constante, se jus-

tifica la simplificacion de coeficientes U A constantes para el rango operacional de la maquina.

Sin embargo, en el caso del evaporador cada “particula” de liquido en contacto directo
con el tubo es evaporada al instante, ya que el liquido entrante al componente (punto 8) ya
se encuentra saturado. Por lo tanto, mientras el refrigerante liquido fluye de tubo en tubo,
la cantidad de liquido fluyendo se va reduciendo continuamente hasta que todo el flujo de
liquido sea evaporado, o bien hasta que no queden mas tubos por cubrir y el refrigerante liqui-
do restante caiga al fondo sin aprovecharse. Nurzia (2008) analizé este comportamiento del
evaporador y desarrollé un modelo fisico simplificado de este componente, pero aplicado a la
versién anterior del chiller WFC-10, el cual utiliza un generador de termosifon, que reemplaza
también a la bomba de solucion. El comportamiento de la maquina cambia drasticamente
entre este modelo y el nuevo (analizado en este trabajo), por lo que las caracteristicas globales
de operacién no sirven como referencia [13, 14]. Esta formulacién constituye la base para el

modelo del evaporador presentado en el presente trabajo.

Como ilustra la vista en corte de la Figura 4.3, el evaporador del WFC-10 consiste en 2
tubos concéntricos en arreglo helicoidal. El agua enfriada entra a ambos tubos por su extremo
inferior y sale por el superior. La Figura 4.6 muestra un sector del evaporador, en el cual los
aspersores situados encima de los tubos distribuyen el refrigerante liquido (punto 9) sobre
éstos. Al estar los tubos a una mayor temperatura que el refrigerante, ya en estado saturado,
se evapora una cierta cantidad de este tltimo, y el resto rebalsa al tubo debajo (o maés
bien, a la siguiente vuelta de la hélice). Por lo tanto, existe la posibilidad de rebalse de una
fraccion del refrigerante tras el ultimo tubo, directamente dependiente de la tasa de flujo de
refrigerante que entra al evaporador. También puede ocurrir que la cantidad de refrigerante
entrante no sea suficiente para mojar todos los tubos, con lo que el drea de transferencia de
calor se ve reducida. Ambos fendmenos afectan al rendimiento del chiller.
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Figura 4.6: Diagrama del evaporador del WFC-10. Adaptado de Nurzia (2008).
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Figura 4.7: Dominios de operacién del WFC-10.
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Segtn la nomenclatura propuesta por Albers et al. (2003), se denomina dominio 1 (D1)
al régimen de operacién con rebalse de refrigerante, el cual cae directamente en el pozo de
solucién del absorbedor, como muestra la Figura 4.3. Se asume que este rebalse sélo ocurre
desde el ultimo tubo, es decir, todo el rebalse de tubos superiores cae sobre tubos inferio-
res. El dominio 2 (D2) se refiere al régimen similar al de una maquina de absorcién con un
evaporador sin rebalse ni mojado parcial de los tubos, caso representativo de la mayoria de
los chillers estudiados en la literatura. El punto nominal del WFC-10 se encuentra en este
dominio. Por tltimo, el dominio 3 (D3) corresponde al caso del evaporador parcialmente

mojado descrito anteriormente.

El estado del refrigerante que entra al proceso del evaporador (9) corresponde a un flujo
de tasa m, predominantemente liquido, pero con una pequeia fraccion de vapor gg resultante
de la evaporacién stbita en la valvula de refrigerante (seccion 4.1.7), la cual no participa del
proceso del evaporador, por lo que el flujo de liquido que entra al evaporador es:

myg = (1 - QQ)mr (458>

Por otro lado, se define la fraccién de liquido de salida f;;, como la razén entre el flujo
de refrigerante en estado liquido a la salida del evaporador m, gy (rebalse) y el flujo total de

refrigerante liquido que entr6 al evaporador m,.g, con lo que:

mrEf = flz‘qmrE (459&)
tegy = (1= fiig)Tee (4.59b)

donde m,.g, es el flujo de refrigerante efectivamente evaporado en los tubos. Para simplificar
el andlisis del flujo y evaporacién en cada tubo, Nurzia (2008) propone asumir que el tubo
de la fila £ tiene fraccion de drea mojada fye, proporcional al flujo de refrigerante sobre ese
tubo, concretamente el flujo por unidad de longitud del tubo I' = 1,5 /L, ya que es una
medida de la intensidad local del flujo. Dado esto, es valido considerar a ambos tubos de una
misma fila como un tnico tubo con 4rea igual a la suma de ambos. Asi, 11,5 representa el
flujo total sobre la fila k, y el flujo que cae sobre la primera fila es 7,51 = 1M, 5. Se asumira
adicionalmente® que sélo una vez el 4rea de esta fila se encuentre completamente mojada,
fwety = 1, el excedente de flujo serd el que caiga sobre la fila siguiente, 71,5 r41. Debido a
que la fraccién mojada solo depende del flujo de refrigerante, entonces existe un flujo critico
m,g. que moja completamente el area de una fila de tubos, y al excederlo se produce rebalse
hacia el tubo siguiente. Esto se puede expresar definiendo a la fraccién de area mojada de
una fila como:

Foor — {mrE,k/mrEc si  Mypr < MyEe (4.60)

1 si mrE,k > mr‘Ec

4 En la realidad, una fila puede rebalsar sin estar completamente mojada, si la transferencia de calor es
insuficiente. Sin embargo, informacién adicional es necesaria para cerrar el sistema de ecuaciones, razén de
esta simplificacién, que sirve como una aproximacién de primer orden al fenémeno.
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con lo que el flujo que rebalsa hacia la siguiente fila (de haberlo) es:

MyEk+1 = MyE g — MrEe (4.61)

* Dominio 3: Mojado parcial
Considerando que el nimero de filas de tubos es N, la fraccién de area mojada global
se puede calcular como:

A, X 1 1 MyBy
fwet:;kglfwet,k:N<V_1+fwet,u):N(V_1+.E)

MmrEc
1 m,,E — (V — 1)m7~EC mrE mrE
N (V * mrEc NmrEc mcm't ( )

donde v es el nimero de fila donde ocurre por primera vez el mojado parcial, resultado
debido a que en las filas k = 1...v—1 los tubos se encuentran completamente mojados,
fwetky = 1, y por tanto el flujo evaporado es igual al critico, 7, g = 1, g.. Asi, queda
demostrado que para el caso de mojado parcial, la fraccién de mojado global depende
unicamente de un flujo critico global r..;; = N1,.g. vy no del niimero de filas. Por ultimo,
la fraccién de liquido de salida es claramente fi;,, = 0, con lo que todo el refrigerante
liquido que entra al componente es evaporado, 1,.g, = M, g, segun la ecuacién (4.59b).

* Dominio 1: Rebalse de refrigerante
Segun la simplificacion adoptada, el rebalse de refrigerante sélo ocurre en la tdltima
fila de tubos (IV), ya que se asume que todo el rebalse en tubos superiores cae sobre los
siguientes. Esto implica que para que el rebalse global ocurra, debe tenerse un evaporador
completamente mojado, f,e = 1. Segtn la ecuacién (4.62), esto ocurre cuando 7,5 >
e Por tanto, la fraccion de liquido de salida se puede expresar como:

- mrEf -1 mrEv -1 NmrEc -1 mcrit
Jiiq = =l-—=1-—-=1-——

myg myg myg myg

(4.63)

Esta expresion tampoco depende del nimero de filas de tubos, lo cual demuestra que,

al usar esta simplificacién, no es necesario conocer el nimero de tubos en el evaporador.

* Dominio 2: operacion tipica
Este dominio es simplemente la interseccién de los dos anteriores, con lo que f,e = 1,
fiig =0, y por lo tanto el flujo de refrigerante evaporado es 1, g, = Merit-

Del analisis anterior se puede concluir que, en general:

Juwet = (4.64)

mTE/mcm't S1 myg < Merit
S1 myg > Merit
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0 si mrE < mcrit
Jiiq = . . o . (4.65)
1 - mcrit/mrE S1 myg Z Merit
A partir de estos resultados, en conjunto con las ecuaciones (4.59a) y (4.59b), se puede

calcular el flujo de refrigerante rebalsado y evaporado, respectivamente. Luego, la ecuacion
de transferencia de calor (4.35) se puede expresar como:

Qe = fuwetUANAT o (Th7, Ty, Ths, Ty) (4.66)

donde UA, es el coeficiente global de transferencia de calor en el punto critico, es decir,

cuando f,er = 1, el cual es cercano, pero no idéntico, al punto nominal (ver Figuras A.1y

A4 del Anexo A).

Siendo hy y hy las entalpias de vapor y liquido saturado, respectivamente, el balance de
energia del refrigerante evaporado se puede expresar como:

Qe = (hg - hf)mTEv - (1 - fliq)(hg - hf)mrE
(1- fliq)(l - qQ)(hg - hf>mr =(1- fliq)(hg — hg)h, (4.67)

Igualando esta expresién a la ecuacién (4.29), se deduce que la entalpia de la mezcla liquido

+ vapor a la salida del evaporador, que posteriormente entra al absorbedor, es igual a:
hio = hg = fiig(hg — Do) (4.68)

La ecuacion (4.68) cierra el sistema de ecuaciones del evaporador de la seccién 4.1.4. Este
modelo tiene como tinico parametro libre el flujo critico global .., cuyo ajuste desplaza el
punto critico (donde se alcanza f,.; = 1) a través del rango de operacién. De acuerdo a la
Figura A.5 del Anexo A, el mejor rendimiento se alcanza en Ty = 7,33°C, casi en el punto
nominal, por lo que se decide fijar éste como el punto critico, con rmg.; = 0,01448 [kg/s].

4.2.4. Variacion respecto a los flujos externos

El modelo béasico presentado en la seccion 4.1 ya presenta una forma de variacion en el
rendimiento respecto a la tasa de flujo de cada circuito externo, dado por el balance de
energia respectivo. A mayor flujo y a una determinada tasa de calor, la diferencia entre las
temperaturas de salida y entrada tiende a ser menor, lo cual afecta en la diferencia de tem-
peratura media logaritmica, que a su vez afecta a la misma tasa de calor. El efecto final que
se presenta es el aumento de la tasa de calor con el flujo masico, de forma poco pronunciada.

Sin embargo, en la realidad la tasa de flujo también afecta notablemente al coeficien-
te convectivo del lado respectivo del intercambiador, pardmetro que afecta directamente al
coeficiente global de transferencia de calor, asumido en primera instancia constante en la
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simplificacién g). El sentido fisico de esto, es la mayor tasa de adveccién de fluido atin no
calentado/enfriado hacia la superficie de transferencia de calor, a la vez que se retira mas
rapidamente al fluido antes de que su temperatura haya aumentado/disminuido tanto. Esto
es descrito por la correlacion de Dittus-Boelter para el calentamiento o enfriamiento de un
fluido en una tuberia:

Nu = 0, 023Re”*Pr" (4.69)

donde Nu, Re y Pr son los nimeros de Nusselt, Reynolds y Prandtl, respectivamente, y n
depende de si el fluido esta siendo calentado (n = 0,4) o enfriado (n = 0,3) [3].

El siguiente desarrollo estd inspirado en el trabajo de Albers y Ziegler (2011). El coeficiente
global de transferencia de calor de cualquiera de los 4 intercambiadores principales se puede
descomponer como: )

1 1 -

va= Qint Aint - Fotros + et Acat <4'7O>
donde « representa los coeficientes convectivos, A su respectiva area de transferencia de
calor, y el factor F,..s considera la conductividad del material y los posibles coeficientes de
incrustacion [3]. Asumiendo constantes las propiedades de transporte del fluido interno, su
coeficiente convectivo «y,; es constante frente a variaciones en la tasa de flujo externa [19].
De esta forma, si se evaliia la ecuacién (4.70) en el punto nominal de la méquina, donde
el coeficiente global es UAy, se despeja la suma [1/qniAint + Forros) ¥ Se reemplaza en la
ecuacion original, se llega a:

-1
1 1 1 1
UA = — 4.71
[Aext (aext aext,O) - UAO] ( )

Ahora, usando la correlaciéon (4.69), el coeficiente convectivo externo se expresa como:

k ko[ 4w \*°
Qea = 75 Nu = 0,023 (WD/J Pr" = K,,m"® (4.72)

Reemplazando en la ecuacién (4.71) y expresando el resultado como un factor de correccién
del coeficiente global, se llega a la expresion final:

UA _[ U A,

w - UAO B Aexth

-1
(0% —1ing %) + 1] (4.73)

En un principio, el parametro combinado A..;K,, de cada intercambiador puede afinarse
para ajustar los resultados del modelo a datos experimentales, ya que es el tinico parametro
libre de la expresion. Sin embargo, el fabricante solo presenta datos de la variacién del rendi-
miento del WFC-10 frente al flujo externo en el generador, mediante la Figura A.3. Ademas,
este es el tnico flujo externo a ser variado fuera de su valor nominal en este trabajo, por lo
que sélo se incorporaré el efecto del coeficiente ¢ en este componente. Luego, dadas las pro-
piedades termodinamicas del agua a la temperatura media del circuito externo del generador
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en el punto nominal:
—0,8

kW g
m?2K \ s

K,, = 4,4127

Para el modelo antiguo del WFC-10 con generador de termosifén, Albers et al. (2003)
reportaron un valor de A.,; = 4,7 m?. Sin embargo, dado el alto coeficiente de transferencia
de calor U que puede llegar a tener un intercambiador de pelicula descendente, se esperaria
que un generador de termosifén tenga un coeficiente inferior, esto debido a que en el primero
el movimiento del fluido interno ocurre por un chorreo descendente continuo entre tubos,
mientras que en este ultimo ocurre por conveccion natural ascendente. Por lo tanto, para un
desempeno similar del generador entre ambas versiones del chiller, de igual capacidad, es de
esperarse un area de transferencia con el flujo externo menor a 4,7 m? pero del mismo orden
de magnitud. Satisfactoriamente, se encuentra que el valor que mejor ajusta los resultados
del modelo a los datos del fabricante para el rango de operacién, es Aqpe = 2,0 m?.

4.2.5. Resultados del modelo estacionario del WFC-10
70 70 T
—— Qe, modelo ---- Qe, Yazaki : —— Qe, modelo ---- Qe, Yazaki
60 —— Qg, modelo  ---- Qg, Yazaki } —— Qg, modelo  ---- Qg, Yazaki
i !
i

w
o

N
o

w
o

N
o

Capacidad, Calor de entrada [kW]
=
o

=)

75 80 85 90 95
Ti1 [°C]

(a) Versus temperatura del agua caliente.
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Figura 4.8: Resultados del modelo estacionario del WFC-10 en funcién de diferentes
parametros operacionales. Punto nominal: linea vertical dorada.
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La Figura 4.8 presenta los resultados del modelo estacionario adaptado al comportamiento

particular del WFC-10. Respecto a cada una de las figuras, y comparando con el modelo

basico reportado en la Figura 4.5, se observa:

a)

El modelo mejorado logra una concordancia mucho mejor con las curvas del fabricante.
Las pendientes de la capacidad Q). y el calor de entrada ), son a grandes rasgos las
mismas, salvo diferencias apreciables especialmente bajo los 80°C. Adicionalmente, el
modelo predice un cambio abrupto de pendiente en el punto critico (73, & 89 °C), sobre
el cual la capacidad se mantiene practicamente constante. Sin embargo, el fabricante
reporta un leve pero continuo crecimiento en la capacidad. Esta diferencia se debe a
la simplificacion de un flujo critico constante asumida en el modelo del evaporador
(seccion 4.2.3), mientras que en la realidad se esperarfa que el aumento en la diferencia de
temperatura entre el refrigerante y el fluido externo cause una mayor tasa de evaporacion,

aumentando el valor del flujo tras el cual ocurre el rebalse.

Los resultados de este grafico también reflejan directamente el comportamiento del mo-
delo mejorado del evaporador. La curva de la capacidad es reproducida con un gran
grado de exactitud, pero al igual que en la Figura 4.8.a, se aprecia una capacidad Q).
constante tras el punto critico (T1s = 7,33 °C), mientras que segun el fabricante ésta si-
gue aumentando levemente, por la misma razoén expuesta anteriormente. Ademas, como
fue discutido en la seccion 4.2.2, las curvas para el calor de entrada (), no concuerdan
en absoluto, dado el comportamiento considerado anémalo para la curva del fabricante.

La mejora del modelo para la variacion respecto al flujo externo de agua caliente (seccién
4.2.4) permite un muy buen ajuste de las curvas de rendimiento con un tinico pardmetro.
Se logra una buena concordancia desde aproximadamente un 40 % del flujo nominal hasta
el 100 %. Debe tenerse en cuenta, sin embargo, que las curvas del fabricante corresponden
a ajustes polinomiales de grado 3, sélo validos entre el 30 % y el 100 % del flujo nominal
[4], lo cual explica la mayor parte de la discrepancia. De hecho, ambas curvas debiesen
seguir aumentando levemente para flujos mayores al nominal, ya que el comportamiento
del fluido externo se va acercando al de un reservorio de temperatura, y ademaés el calor
de entrada debe tender a cero para un flujo nulo.

Este grafico muestra el rendimiento del chiller respecto al flujo impulsado por la bomba
de solucién, manteniendo constante el resto de variables de entrada (temperaturas y
flujos externos). A menos que se modifique su sistema de control, el WFC-10 no permite
el control deliberado de la bomba de solucién, por lo que el propdsito de esta figura
es ilustrar el caso hipotético de que este control fuese posible, lo que en una maquina
de absorcion genérica es factible de incluir. La curva de la capacidad (Q.) tiene en su
peak una zona plana, que corresponde a la presencia de rebalse en el evaporador, asi
como sucede en las figuras 4.8.a y 4.8.b. En una maquina tipica se tiene un maximo
bien definido. Por su parte, el calor de entrada aumenta monétonamente con el flujo de

solucién, ya que este ultimo aumenta menos su temperatura al pasar por el generador.
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4.3. Modelo transiente

El modelo estacionario presentado en las secciones anteriores constituye la base para el mo-
delo dinamico desarrollado. Esto, para que el comportamiento de este ultimo tras suficiente
tiempo coincida con el primero en todo aspecto, y para que puedan compararse cuantitati-
vamente las predicciones de ambos con un mayor grado de objetividad.

Muchos modelos de maquinas de absorcion desarrollados en la literatura suelen plantear
las ecuaciones de conservacién considerando un volumen de control tinico para cada compo-
nente principal de la maquina [1, 11, 24]. Esto cobra especial sentido en intercambiadores de
tubos sumergidos, en los que la acumulacion de solucién y refrigerante se presenta en la vecin-
dad inmediata de los tubos, siendo precisamente los pozos en que éstos estan sumergidos en
los que la cantidad de fluido acumulado variara dependiendo de las condiciones instantaneas
de operacion. En estos casos, las ecuaciones de conservacion de los procesos y de los puntos
de acumulaciéon se encuentran combinadas.

Sin embargo, el diseno del WFC-10 ilustrado en la Figura 4.3, con intercambiadores de
pelicula descendente en sus 4 componentes principales, no tiene sus espacios de acumula-
cién de liquido en la vecindad inmediata de los tubos sino que debajo de ellos, en el fondo
de sus respectivos tanques. Ademas, aunque haya vapor en torno a los tubos, los espacios
de acumulaciéon de vapor corresponden principalmente al resto del espacio disponible en los
tanques. Dadas estas caracteristicas, es posible diferenciar espacialmente los voltimenes de
control correspondientes a procesos y a espacios de acumulacion de fluido, por lo que se
pueden modelar por separado. Esto quiere decir que las ecuaciones correspondientes a cada
proceso termodinamico, detalladas en la seccién 4.1 (y 4.2.3 para el evaporador) siguen siendo
validas para modelar los distintos procesos a través del tiempo de forma cuasi-estacionaria,
y las instancias de acumulacién de fluido se modelaran de forma aparte con sus propios con-
juntos de ecuaciones. Mas aun, como el modelo estacionario viene siendo un subconjunto de
las ecuaciones del modelo transiente, esto garantiza que los estados predichos por el primero
se encuentren entre los puntos de equilibrio del segundo, con lo que tras una perturbacion

se espera observar una convergencia cualitativa y numérica entre ambos modelos para ¢ — co.

El diagrama del modelo transiente se muestra en la Figura 4.9. Presenta 5 acumuladores
de fluido: en verde los de liquido y en celeste los de vapor. Los primeros corresponden a los
pozos en donde cae la solucion luego de pasar por los tubos del generador y del absorbedor,
por lo que corresponden a solucién fuerte (punto 4) y solucién débil (punto 1) respectiva-
mente, mientras que los segundos corresponden al espacio de cada tanque no ocupado por
liquido, por lo que es completamente llenado por vapor de agua. En el diagrama se utiliza

la nomenclatura en los subindices “-i” y “-0” para los puntos a la entrada y salida de un
acumulador, respectivamente.
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Otra peculiaridad del WFC-10 es que al operar en el régimen de rebalse (D1) existe un
flujo adicional de refrigerante liquido 7,.f que va directamente desde la salida del evapora-
dor hasta el pozo del absorbedor (linea segmentada azul). Este flujo no estd presente en el
modelo basico, ni cuando el modelo del WFC-10 opera bajo el punto critico, y su presencia
empeora drasticamente el rendimiento del chiller sobre el punto nominal, al no aprovecharse
su evaporacién (ver Figura 4.8.a). La capacidad se estanca por mas que aumente el calor
de entrada, por lo que no tiene mucho sentido operar la maquina en este régimen. Ademas,
la simplificaciéon de un flujo critico constante hecha en el modelo del evaporador es incapaz
de reflejar la convergencia natural de la maquina de absorcién real en el régimen de rebalse,
por lo que los resultados del modelo transiente estaran més lejos de la realidad. Por esta
razon, se opta por realizar el estudio bajo el punto nominal (T7; < 88°C, 1y, < 2.32 kg/s),
lo cual conlleva una simplificacién al modelo al eliminar el flujo de refrigerante rebalsado 72,f.

De esta forma, introduciendo los 5 acumuladores, se tienen 5 puntos termodinamicos
diferentes mas que en el modelo estacionario, y 8 flujos internos diferentes en total.

15 16 Tanque condensador-generador

' I:t___i Vapor del
|

condensador

Pozo del

generador (G)

Pozo del
condensador (C)

3 an gl

1
I Vapor del

I

' evaporador 14 13 Fozo del
1
1

(Ev)

absorbedor

Tanque evaporador-absorbedor

Figura 4.9: Diagrama general del modelo transiente del chiller Yazaki WFC-10.

41



A continuacién se detallan los aspectos adicionales del modelo transiente para cada uno
de los acumuladores.

4.3.1. Pozo del absorbedor

A este acumulador entra el flujo de soluciéon débil 7i,,; que se determina en el proceso del
absorbedor como la combinacion del flujo de solucién fuerte y del refrigerante. De esta forma,
el balance de masa en el acumulador se expresa como:

dM
th - mwi - mwo (474)
El balance de LiBr es: g
%(MA'TA) = MiTwi — MawoTwo (475)
El balance de energia es®:
d . .
%(MAh'A) = mwihli - mwohlo (476)

La tasa de flujo de salida ri,, viene determinada por la bomba de solucién, siendo un
input del modelo al igual que en el modelo estacionario, por la simplificacién f (seccién 4.1).
Asumiendo un fluido bien mezclado, las propiedades del flujo de salida corresponden a las
del fluido acumulado, con lo que x1, = x4 y hi, = ha.

4.3.2. Pozo del generador

A este acumulador entra el flujo de solucion fuerte my; que se determina en el proceso del
generador como la solucion restante tras la desorcion de refrigerante en la solucién débil. De

esta forma, el balance de masa en el acumulador se expresa como:

M
ddtG = msi - mso (477)
El balance de LiBr es: g
%(MG'%G> = msiwsi - msoxso (478)
El balance de energia es:
d . .
%(MGhG’) = msih4i - msoh'4o (479)

Nuevamente, las propiedades del flujo de salida corresponden a las del fluido acumulado,
con lo que x4, = g v hso = hg. La tasa de flujo de salida, en cambio, no viene siendo
impuesta, sino que se debe a la diferencia de presiéon entre ambos tanques y la presién

5 Rigurosamente, el derivando del primer término debe ser la energfa interna total U = Mu, y la entalpia
especifica del fluido acumulado debe ser calculada en base a ésta. Sin embargo, para un fluido incompresible
y despreciando el efecto de la presién en la energia, el resultado es equivalente a un balance de entalpia [2].
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adicional realizada por la columna de fluido en la tuberia que transporta a la solucién fuerte
entre los puntos 40 y 6, ecuacion desarrollada en la seccién 4.3.6.

4.3.3. Pozo del condensador

Este pozo es conformado por el refrigerante liquido que acaba de condensarse, por lo que
el flujo de entrada 1mn,; viene siendo el flujo de refrigerante que sale del condensador. Luego,
el balance de masa en el acumulador es:

dM,
WC = My — Myo (480)
El balance de energia es:
d . :
%(MChC> - mrihSi - mroh&) (481)

Al igual que en el acumulador del generador, las propiedades del flujo de salida corres-
ponden a las del fluido acumulado, con lo que x4, = g ¥ h4o = hg, y la tasa de flujo de
salida depende de las diferencias de presion entre ambos tanques y la columna de liquido en

la tuberia que transporta a este flujo, y se determina en la seccién 4.3.6.

4.3.4. Vapor del evaporador

Este corresponde al espacio no ocupado por liquido en el tanque de baja presion, vy corres-
ponde a la conexion entre el evaporador y el absorbedor. El flujo de entrada corresponde al

refrigerante que atraviesa el evaporador m,.,. El balance de masa es:

dMpg,
th = Mo — Miye (482)
El balance de energia es:
d
%(MEthv) == mro - mre (483)

Las propiedades del flujo de salida corresponden a las del fluido acumulado, con lo que
2100 = TEv Y h10o = hE,. La tasa de flujo de salida 7, viene determinada por el proceso del
absorbedor, ya que un cierto valor de la presién baja P, requiere una determinada tasa de
refrigerante para llevar a la solucién débil a la saturacién (simplificacién ¢, seccién 4.1).

4.3.5. Vapor del condensador

Este corresponde al espacio no ocupado por liquido en el tanque de alta presién, y cons-
tituye la conexién entre el generador y el condensador. El flujo de entrada viene dado por el
refrigerante desorbido en el generador 7.

Al no conocer el volumen de este tanque, no es posible utilizar la ecuacién de estado para

relacionar a la temperatura con la presion. Mas atn, el vapor en el tanque no se encuentra
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en un estado saturado. Dado que el proceso del generador necesita conocer la presion para
calcular el estado de solucién fuerte saturada (4i), la tnica forma de determinarla es, al
igual que en el modelo estacionario, imponiendo la saturaciéon del refrigerante condensado
(8i) dentro del proceso del condensador (ver Anexo B). Sin embargo, las ecuaciones del
condensador por si solas no pueden determinar la presién y el flujo entrante simultaneamente,
ya que hay una incégnita de més (muchos modelos en la literatura determinan la presién
precisamente aplicando la ecuacién de estado al vapor del tanque conociendo su volumen
[21, 22, 26]). Entonces, al tener que especificar el flujo de refrigerante, la tinica alternativa
dada la informacién conocida, es utilizar el flujo de vapor desorbido, precisamente la entrada
al acumulador. Como resultado, la masa de vapor no aumentaria en el tiempo, por lo que se
determina eliminar este acumulador, con lo que los puntos 7i y 7o pasan a ser idénticos.

4.3.6. Flujos a través de las valvulas

Tanto en el caso del pozo del generador como del condensador, el flujo de salida pasa a
través de una tuberia (en el caso del generador también a través del recuperador) y finalmente
un aspersor, para ser rociado sobre los tubos del absorbedor o del evaporador, respectiva-
mente. Por lo tanto, esta tasa de flujo viene determinada por la diferencia de presion y altura
entre la entrada y salida del tubo, asi como de las pérdidas de carga a los largo de toda la
trayectoria. El término wvdlvula se usa para generalizar al dispositivo encargado de inducir
una pérdida de carga controlable en la maquina, que en este caso es la suma de las pérdidas
por friccion y las pérdidas singulares, incluida la del aspersor. En la practica, las maquinas de
absorcién (incluida esta, evidenciable en la Figura 4.3) suelen tener un mecanismo de control
con el propésito de controlar el nivel de liquido en los pozos de los cuales viene el flujo, para

evitar que se vacien e interrumpan el funcionamiento de la maquina.

La situacion es ilustrada en la Figura 4.10. Por simplicidad y falta de P high

informacion sobre la maquina, se asumira que los pozos son cilindricos

—

y se encuentran llenos hasta una altura z, con lo que la masa alma- A
— —

cenada corresponde a M = pAz, donde p es la densidad del fluido y +

A es el area transversal del pozo. Al no haber transferencia de calor
ni trabajo en la trayectoria de este flujo, éste se puede describir por - [—d
medio de la ecuacion de Bernoulli generalizada (o ecuacion de energia
para un fluido incompresible), entre la superficie del liquido en el pozo

(despreciando su energia cinética) y la salida del aspersor al final de

la tuberia: 1
})low

m\> 1 7,L m\?
pa) oo+ (pa> (4.80)

1
thgh+Pg(H+Z) = -Plow+§p (

Figura 4.10: Flujo a
través de una vdlvula.
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donde 17 es el flujo mésico a través del tubo, a = 7d?/4 el 4rea transversal de la tuberia, a, el
area de salida del aspersor, L la longitud total de la tuberia, f el factor de friccion de Darcy
y K, es el factor de pérdida singular de la valvula/aspersor y otros posibles componentes.
Definiendo el coeficiente total de pérdidas como & = (a/a,)? + fL/d + K, y reemplazando
M = pAz, se obtiene que el flujo masico a través de la tuberia es:

. 2p M
m = GJ E [Phigh — Plow + Pyg (H + p14>‘| (485>

donde H y A se pueden estimar a partir de la Figura 4.3 y las dimensiones de la maquina
[4]. Al aplicar esta ecuacién al calculo de la tasa de flujo de solucién fuerte que sale del
pozo del generador, y a la de refrigerante que sale del pozo del condensador, éstos dependen
de la masa almacenada en su respectivo pozo. Como el flujo de salida influye en los demas
componentes hasta el propio flujo de entrada al pozo, el sistema queda retroalimentado, con
lo que llegara al estado estacionario con una cierta cantidad de masa almacenada en cada
uno de estos pozos, la cual segiin esta ecuacion resulta en las tasas de flujo predichas por el

modelo estacionario.

Ahora bien, la ecuacién 4.85 implica que en el estado estacionario existe una funcion
M = f(X), donde X es el estado del sistema, el cual depende exclusivamente de las varia-
bles de entrada. Suponiendo el control de una tnica variable de entrada (por ejemplo, T} o
Tpet) y manteniendo el resto constante, esto implica que cuando se haya llegado al estado
estacionario, las masas almacenadas dependen tinicamente del valor de esta variable.

La Figura 4.11 representa esta relacion, en funcion de la temperatura caliente de entrada
T11, obtenida despejando z de la ecuacion (4.85), y utilizando la Figura 4.3 para obtener
valores representativos de los parametros geométricos. Finalmente, el parametro £ de cada
pozo fue obtenido de forma que la ecuacién (4.85) resultara en el flujo masico nominal res-
pectivo para un valor concreto de masa en el estado nominal, en particular Mg = 10 kg para
el generador y Mo = 5 kg para el condensador, en base a los valores seleccionados por Ochoa
et al. (2016).

Como se ve en la Figura 4.11.a, la ausencia de un sistema de control que regule el nivel de
los pozos, lo que deriva en un coeficiente de pérdidas & constante en la teoria, causa una gran
variacion en el nivel del generador a través del rango operacional de T;: entre 32.5 y 2.1 kg,
masa seguramente inexistente en la maquina real. Mas atn, se predice una cantidad negativa
y de gran magnitud para la masa en el condensador para la mayor parte del rango operacional,
lo cual no tiene sentido fisico. Claramente, esto evidencia la existencia de una mecanismo de
control de los niveles de los pozos en el sistema. Para mejorar el modelo descrito, Evola et
al. (2013) propusieron una funcién de control que emula de forma simple la regulacion de los
niveles de los pozos:
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£— ¢ (;) - (4.86)

donde & y zp son los valores del coeficiente total de pérdidas y el nivel del pozo en el
punto nominal, respectivamente. Bésicamente, esta funcién aumenta el valor de ¢ (aumenta
la resistencia al flujo) cuando el nivel del pozo z disminuye. Sustituyendo esta ecuacién en
(4.85) se obtienen nuevas funciones M (X) con mucha menor variabilidad, pero todavia con
comportamiento monétono, necesario para la estabilidad del sistema. Con esta funcién de
control, el nivel del pozo del condensador resulta siempre positivo, y los niveles de ambos
pozos adquieren valores méas verosimiles en todo el rango operacional, por lo que la ecuacion
(4.86) fue incorporada al modelo transiente.

Masas almacenadas en el rango de operacidn, € constante Masas almacenadas en el rango de operacidn, € variable

12
60 |
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(a) Coeficiente de pérdidas constante. (b) Coeficiente de pérdidas controlado.

Figura 4.11: Masas almacenadas en el estado estacionario en los pozos del
generador y condensador en funcién de la temperatura caliente de entrada T7;.

4.3.7. Condiciones iniciales

Para todas las simulaciones realizadas en este trabajo, la condicién inicial esta dada por el
estado estacionario correspondiente a los valores que toman las variables de entrada en t = 0,
es decir, el sistema siempre comienza en un estado estacionario. Esto en la practica significa
que el sistema ha estado operando en esas condiciones durante un tiempo. Los valores que
toman las variables en los distintos puntos del sistema se calculan con el modelo estacionario.

Respecto a los valores iniciales de las masas acumuladas, en el caso de la masas de los pozos
del generador (M) y del condensador (M¢) se utilizaron las funciones M (X)) representadas
en la Figura 4.11.b, de forma que, independiente de la condicién inicial, los valores estaciona-
rios en el estado nominal fuesen siempre Mg = 10 kg y M = 5 kg. En el caso de las masas
del pozo del absorbedor (M) y del vapor de baja presién (Mg,) no existen ecuaciones en el
sistema que requieran valores especificos para que el sistema converja al modelo estacionario,
por lo que la eleccién de estos valores es arbitraria. Se utilizo M4 = 10 kg y Mg, = 1 kg.
Este ultimo valor ciertamente es demasiado grande para el espacio de vapor disponible en
el tanque de baja presion a las condiciones nominales, pero un valor demasiado bajo tiende
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a causar problemas de resolucién numérica. Sin embargo, el efecto del valor inicial de Mg,
sobre la evolucion del sistema es despreciable (ver Anexo C).

4.3.8. Calculo numeérico

Por ltimo, el método numérico de resolucion del sistema fue la resolucion de 3 bloques
de ecuaciones algebraicas, resumidas en el Anexo B, separados entre si en el diagrama 4.9
por los acumuladores. Estos son: evaporador y valvula de refrigerante, el compresor térmico
(absorbedor, generador, recuperador, valvula y bomba de solucién) y el condensador. La
solucion de estos bloques de ecuaciones es utilizada en los balances de masa y energia de los
acumuladores (ecs. (4.74) a (4.83)), las cuales son resueltas mediante un método explicito
de primer orden (forward Euler), de forma que la solucién a cada instante de tiempo pueda
ser calculada de manera progresiva. Por ejemplo, las ecuaciones de masa y energia (de un
acumulador arbitrario) toman la forma:

dM

W = Miin — Mout = Mi+1 = Mz + At(mzn - mout) (487)

d M;h; + At[(1h) s, — (mh
7<Mh> = (mh>m - (mh>out - hi—H = ifi 1 [(,n]\; )zn (m )OUt}
i+1

o (4.88)

El efecto de la discretizacién temporal At sobre los resultados del modelo, es sometido a
un analisis de sensibilidad en el Anexo C.
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Capitulo 5

Resultados

En base a los objetivos establecidos, los resultados de este trabajo se dividen en:

1. Analisis de la respuesta temporal de los modelos estacionario y transiente a variaciones

simples en la variable de control de la maquina.

2. Estudios paramétricos del tiempo de respuesta y las pérdidas transientes de rendimiento

energético asociadas a la evolucion.

3. Enfocado a un contexto de control predictivo, el estudio de los perfiles de control pre-
dichos por el modelo estacionario y el transiente, para cumplir un perfil de demanda de
enfriamiento determinado, y la respuesta temporal esperada en ambos casos.

5.1. Simulaciones base

Se estudian y comparan las respuestas de los modelos estacionario y transiente, tanto la
version bésica representativa de un chiller tipico (seccién 4.1) como la adaptada al Yazaki
WEFC-10 (seccién 4.2.3), frente a perfiles de variacion tipo rampa en una variable de entrada
a la vez, siendo éstas la temperatura de entrada del flujo externo caliente (77;) y la tasa de
flujo asociada a ésta (1) (el resto de variables de entrada se mantienen siempre constan-
tes). Ambas variables estdn entre las méas comunes que se utilizan para regular la capacidad
de enfriamiento (). de la maquina, muchas veces mediante un sistema de control externo. Si
bien estas dos variables actian sobre el mismo componente de la maquina (el generador),
hecho que no genera diferencias sustanciales en la inercia respecto a la capacidad, la relacién
funcional entre T7; y 1y frente a @)., cuantificada por el modelo estacionario, es notable-
mente diferente. De acuerdo a las figuras 4.8.a y 4.8.c, la relacion de T3 con la capacidad es
aproximadamente lineal en todo el rango de operacion, mientras que la relacion de esta ulti-
ma con 1y es de cardcter asintético (exponencial negativo, segin las leyes de transferencia
de calor [3]), con lo que una misma pequenia variacién tendra mayor efecto a capacidad baja
que a la nominal. Como se vera a continuacion, esto genera una diferencia cualitativa entre

la respuesta a 111 y mp para variaciones de gran magnitud a través del rango de operacion.
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5.1.1. Respecto a T7;, modelo basico

La Figura 5.1 presenta la respuesta temporal de la mayoria de variables importantes del
modelo, frente a una variacion en rampa lineal de la temperatura externa caliente T7; durante
60 segundos, desde los 69,3°C (50 % de capacidad) hasta los 88°C (100 % de capacidad, punto

nominal).
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Figura 5.1: Simulacién del modelo béasico desde el 50 % al 100 % de capacidad en Q., mediante la
variable de control T7; en perfil de rampa de 60 segundos. T = 652, 4s, 7¢ = 559, 3s.

En particular, en la Figura 5.1.a se grafica la evolucion de la capacidad de enfriamien-
to Q. y el calor de entrada g, junto a los respectivos resultados del modelo estacionario,
para el valor instantaneo de la variable de entrada, también graficada en la parte inferior
de la figura. Se observa que efectivamente ambas variables de respuesta convergen al valor
correspondiente al modelo estacionario, esto debido a que las ecuaciones de ambos modelos
se vuelven idénticas para d/dt = 0, lo cual se logra cuando t — co. El tiempo de respuesta de
la capacidad de enfriamiento 7 es de casi 11 minutos, mientras que el del calor de entrada
es levemente menor (ver seccién 5.2).

Ademaés, en la Figura 5.1.b se observa cémo las tasas de flujo de la misma sustancia (re-

frigerante y solucién débil o fuerte) también convergen al mismo valor, lo cual ocurre por
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definicién en el modelo estacionario. La convergencia entre ambos modelos queda evidenciada.

La Figura 5.1.c muestra la evolucion de las temperaturas internas de cada componente (la
temperatura de la masa almacenada, o en el caso del vapor de alta presiéon, la temperatura
del punto 7). Su comportamiento es inercial desde el valor estacionario inicial al final, asi
como la capacidad Q.. Por ultimo, la Figura 5.1.d muestra la evolucién de las masas almace-
nadas, segtn las condiciones iniciales descritas en la secciéon 4.3.7. Todas estas masas llegan
eventualmente a un valor estacionario, aunque para Mg, esto sucede después del tiempo de
simulacion. La curva segmentada negra corresponde a la suma de todas las masas (reesca-
lada para no distorsionar el grafico), y ya que su valor no cambia en toda la simulacion, se
comprueba que el modelo transiente cumple con la conservacion de la masa total del sistema.

5.1.2. Respecto a 171, modelo del WFC-10

A continuacién se presenta una simulacién bajo los mismos pardmetros que la anterior,
pero utilizando el modelo del evaporador descrito en la seccién 4.2.3. Este modelo conjunto
se denominard modelo del WFC-10, en contraste con el modelo basico anterior, en el que
siempre se tiene f,ee = 1y fiiq = 0. Esta simulacion, presentada en la Figura 5.2, también va
desde el 50 % hasta el 100 % de capacidad. En ambos modelos, este ultimo estado es idéntico
(T}; = 88°C), pero en el resto del rango de operacién, ambos modelos son claramente distintos
(descritos por las figuras 4.5 y 4.8), por lo que el 50 % de capacidad para el modelo del WFC-
10 se obtiene con la temperatura inicial de la rampa T}, = 72, 6°C.
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Figura 5.2: Simulacién del modelo del WFC-10 desde el 50 % al 100 % de capacidad en Q.,
mediante la variable de control T1; en perfil de rampa de 60 segundos. 7 = 940, 0s, 7¢ = 546, 7s.

Se omitieron los graficos de las temperaturas y masas internas por su similaridad con el
caso del modelo basico, con lo que no transmiten informacién adicional a la de las dos figuras
presentes. Nétese que en este caso la simulacién fue realizada hasta los 1000 segundos, para
retratar de mejor manera el hecho de que la capacidad (). tarda méas tiempo en converger al
valor estacionario. Esto también puede verse claramente en la curva del flujo de refrigerante a
través del evaporador 7., en la Figura 5.2.b. Ademés de esto, no se observan otros compor-
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tamientos notablemente diferentes entre el modelo del WFC-10 y el modelo basico. Téngase
en cuenta que, como se mencioné al inicio de la secciéon 4.3, en esta simulacién y todas las
que siguen, el modelo no pasa por el régimen de rebalse, el cual por su propia definicion,
estancaria a la capacidad (), a un valor inferior al asintético.

5.1.3. Respecto a 1y, modelo basico

En la Figura 5.3 se presenta la respuesta temporal de la mayoria de variables importantes
del modelo, frente a una variaciéon en rampa lineal del flujo externo caliente 1y, durante 60
segundos, desde el 12,4 % (50 % de capacidad) hasta el 100 % del flujo nominal.
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Figura 5.3: Simulacién del modelo béasico desde el 50 % al 100 % de capacidad en Q., mediante la
variable de control 7y, en perfil de rampa de 60 segundos. 7 = 641, 2s, 7¢ = 548, 1s.

En funcién de my,., el comportamiento de las variables de salida tiene ciertas diferencias
respecto a T7; como variable de control. Como se dijo anteriormente, el sistema es mucho
mas sensible a cambios en esta variable a capacidades bajas que a altas, lo cual se evidencia
en la pendiente de las curvas de (). y ()4 en los primeros instantes de tiempo, y mientras la
capacidad va aumentando, el efecto del cambio en 7, se hace cada vez menor, con lo que
las curvas se redondean disminuyendo su pendiente cerca del final de la rampa. Luego de este
momento, la convergencia al estado estacionario, incluyendo el tiempo que tarda, es similar
a las variaciones respecto a T7;.
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5.1.4. Respecto a 1y, modelo del WFC-10

A continuacién se presenta una simulacién bajo los mismos pardmetros que la anterior,
pero utilizando el modelo del WFC-10, en vez del basico. Esta simulacion, presentada en la
Figura 5.4, también va desde el 50 % hasta el 100 % de capacidad. En ambos modelos, este
ultimo estado (punto nominal) es idéntico, pero en el resto del rango de operacién, ambos
modelos difieren, por lo que el 50 % de capacidad para el modelo del WFC-10 se obtiene con
el flujo inicial de la rampa del 15,0 % del flujo nominal.
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Figura 5.4: Simulacién del modelo del WFC-10 desde el 50 % al 100 % de capacidad en Q.,
mediante la variable de control iy, en perfil de rampa de 60 segundos. 7 = 925, 0s, 7¢ = 535, 0s

En este caso también se realiz6 la simulacion hasta los 1000 segundos, dado un mayor
tiempo de respuesta 7 comparado al modelo basico, lo que se evidencia visualmente en las
curvas de las variables Q). y .., igual que en el caso anterior con T7; como variable de control.
El resto de caracteristicas cualitativas son similares al modelo basico, pero se mantienen las
obvias diferencias cuantitativas entre los estados estacionarios propios de cada modelo.

5.2. Estudio del tiempo de respuesta

Esta seccion tiene como objetivo mostrar la influencia de algunos factores de control rele-
vantes, sobre el tiempo que tarda el sistema en llegar al estado estacionario final, a partir de
un estacionario inicial (impuesto por las condiciones iniciales), denominado en este trabajo
como el tiempo de respuesta 7. Los sistemas dinamicos lineales de primer orden tienen un
pardametro denominado tiempo caracteristico, que se suele definir como el reciproco del tér-
mino que acompana a la variable independiente (tiempo) en la expresion de la solucién con
la exponencial natural, es decir, t* tal que la solucién es de la forma Ae **". Sin embargo,
este sistema no es lineal, debido principalmente a las relaciones entre las propiedades termo-
dindmicas de los fluidos utilizados, a la ecuacién (4.85) de flujo a través de las vélvulas y,
en menor grado, a las ecuaciones de transferencia de calor, aunque éstas son linealizables sin
perder verosimilitud en el modelo. Por esto, no es posible definir en este sistema un tiempo
caracteristico como el de los sistemas lineales.
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La convergencia asintotica del modelo implica que el sistema no converge completamente
al estado estacionario en tiempo finito, por lo que es necesario introducir una definicién
conveniente de que el sistema haya convergido de forma suficiente. De esta forma, al igual
que Wang et al. (2017), se define en este trabajo el tiempo de respuesta 7 tal que:

X(7) = X(0)
X (00)

=0.01 (5.1)

donde X (t) es una variable de salida del sistema. Esto quiere decir que se considerara que el
sistema ha convergido cuando la diferencia relativa entre el valor instantaneo y el final (cal-
culable a priori mediante el modelo estacionario) sea igual o menor al 1 %. En una aplicacion

real, este valor de tolerancia debiese ser ajustado a las necesidades practicas del sistema.

Dado que para un sistema multidimensional cada variable de salida puede tener su propio
tiempo de respuesta, en este trabajo se medira este tiempo para las variables de la capacidad
Q. v el calor de entrada ()., denotados 7 y 7o respectivamente. Las secciones siguientes
muestran el comportamiento de ambos tiempos de respuesta, para ambas variables T, y
Mhot, ¥ para tanto el modelo basico como el del WFC-10, en funcién de tres parametros: la
duracién de la rampa, la magnitud de la rampa (diferencia entre el valor inicial y final de la

variable de entrada) y el flujo interno de soluciéon impulsado por la bomba de solucion.

5.2.1. Duracién de rampa

En las simulaciones anteriores la duracién de la rampa fue de ¢, = 60 segundos. La Figura
5.5 muestra el tiempo de respuesta de (). y ()4 para rampas desde duracién nula hasta los 60
minutos, en ambas variables de control y modelos. Notese que una rampa de duraciéon nula es
idéntica a una variacion tipo escalon, por lo que los resultados expuestos pueden considerarse
como una generalizacion del estudio restringido a variaciones de escalon, el cual ya se ha
realizado en diversos estudios [16, 21, 22, 24, 26]. Véase la simulacién D.2 del anexo D para

una variacion tipo escalén en 7177 con el modelo basico.
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Figura 5.5: Tiempo de respuesta en funciéon de la duracién de la rampa.
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Para un chiller de las dimensiones del WFC-10, se obtuvo que el tiempo de respuesta para
variaciones rapidas es de aproximadamente 10 minutos. Esto cobra validez si se compara
con los resultados de Kohlenbach y Ziegler (2008), Evola et al. (2013) y Wang et al. (2017),
que con sus modelos transientes respectivos obtuvieron tiempos de respuesta del orden de
5 minutos para variaciones de escalon, considerando que sus maquinas modeladas son mas

pequenas, con capacidades de enfriamiento entre un 13 % y 29 % de la del WFC-10.

El hecho de que tiempo de respuesta asociado al escaléon sea no-nulo, y que aumente mo-
notonamente con la duraciéon de rampa, se explica por el hecho de que el sistema no puede
comenzar a converger hasta que la rampa haya finalizado, momento en que la convergencia
procede de forma similar al caso del escaléon. Si se compara la simulacién con duracién de
rampa t, = 60 segundos con la simulacién D.3 del anexo D, que tiene una duracién de ram-
pa de t, = 30 minutos, se observa que cuando la variacion es méas lenta (rampa de mayor
duracién), el sistema sigue de forma mas parecida al modelo estacionario, esto debido a la
menor relevancia de los efectos transientes de acumulacion de fluido para mayores escalas de
tiempo. Mas aun, se observa que como la diferencia entre la respuesta dinamica del sistema
y el modelo estacionario es menor, al momento en que la rampa finalice, el sistema se hallara
mas cerca del valor estacionario, con lo que tardard menos tiempo en converger a partir de
este punto. Para ver méas claramente esto, comparese los resultados de la Figura 5.1.a entre
los 60 y 700 segundos (592,4 segundos finales de convergencia), con los de la Figura D.3.a
entre los 30 y 35 minutos (156,0 segundos finales de convergencia).

Lo anterior tiene una importante implicancia: si para mayores duraciones de rampa, el
tiempo de respuesta luego de la rampa (la convergencia similar al escalén) se vuelve cada vez
mas pequeno, esto implica que en el limite:

t}gréo T =1, (5.2)

Esto quiere decir que el tiempo y la magnitud de la convergencia final (post-rampa) es
despreciable para perturbaciones suficientemente lentas al sistema, y el sistema se comporta-
ra cada vez mas seguin el modelo estacionario, es decir, despreciando los efectos transientes,
cumpliéndose esto para todas las variables de salida. Esto se evidencia directamente en la Fi-
gura 5.5, donde el comportamiento de 7(t,) v 7¢(t,) (modelo basico y del WFC-10) tienden
asintéticamente a una misma linea recta, siendo ésta precisamente 7 = ¢,.. Para la variable de
control 1y, (subfigura (b)) ya se observa la convergencia de 7 y 7¢ del modelo bésico para
t, = 20 min, y 75 del modelo del WFC-10 converge a la misma recta alrededor de ¢, = 40
min. Para la variable de control T3; (subfigura (a)) no se alcanza a observar completamente
la convergencia para el rango de tiempo graficado, pero si se puede notar cémo todas las

curvas se van acercando progresivamente entre si.

Por 1ultimo, se puede observar que si bien apenas hay diferencia en el tiempo de respues-
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ta del calor de entrada 7 entre el modelo basico y el del WFC-10, si la hay para el de la
capacidad 7g para pequenas duraciones de rampa. Esto se puede explicar por el hecho de
que para estados estacionarios distintos al nominal, de acuerdo al valor que toman las va-
riables de entrada, la capacidad (). es distinta en ambos modelos, y por tanto también el
flujo de refrigerante a través del evaporador ri,,, por la ecuacién (4.29) (comparar figuras
4.5.a y 4.8.a). Entonces, para una misma capacidad inicial en la simulacién (en ambos casos
el 50 % de la capacidad nominal), el estado termodindmico inicial y los transitorios seran
fundamentalmente distintos en la zona de baja presion, es decir, las variables directamente
afectadas por las ecuaciones del evaporador (seccion 4.1.4), pero las variables relacionadas al
generador no se veran afectadas en la misma magnitud. Esto tiene como consecuencia que
las variables de salida del evaporador sean distintas, lo cual incide en la evolucién temporal
de las variables de acumulacién del vapor de baja presién (Ev). En particular, como en el
modelo del WFC-10 el coeficiente U A, es menor dado el factor f,.; < 1, esto implica que
para una capacidad instantanea (). determinada la temperatura de evaporacion Tg; debe ser
menor que en el modelo basico. Sin embargo, como en las simulaciones de ambos modelos el
estado final es el mismo (el punto nominal), la temperatura Tjg; al final de la evolucién serd
la misma, con lo que el modelo del WFC-10 recorre una mayor distancia ATjg; (y por tanto
también P, ), lo que se manifiesta en una convergencia mas lenta. Esta situacién no sucede
con las variables asociadas al generador. Es por esto que ambas curvas de 7z se diferencian

mas entre si, que ambas curvas de 7¢, teniéndose que Tg wrc—10 > TE pasico-

5.2.2. Magnitud de rampa

En las simulaciones base (secciones 5.1.1-5.1.4) la rampa se realizé siempre del estado
estacionario de 50 % de capacidad en Q. (mitad del valor nominal), hasta el 100 % (punto
nominal). El cambio neto en la variable de control Ax (ATj; 0 Ariye), denominada como
la magnitud de la rampa, depende de ésta y del modelo. La Figura 5.6 muestra el efecto de
variar la magnitud de la rampa en el tiempo de respuesta de los modelos, para una duracion
de rampa fija de 60 segundos.
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Figura 5.6: Tiempo de respuesta en funciéon de la magnitud de la rampa.
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Dadas las distintas unidades de ambas variables de control y su influencia en el sistema,
se opt6 por estandarizar la medida de la magnitud de rampa en funcién del cambio en la ca-
pacidad @), neto resultante. De todas maneras, en la parte superior de cada grafico se incluyé
la magnitud de rampa correspondiente a cada valor final de la capacidad segiin el modelo
bésico (los valores del modelo del WFC-10 difieren poco de éstos), para esclarecer cuantita-
tivamente la relacién entre variables de entrada y salida. Por tltimo, como se puede ver en
la figura, las simulaciones tuvieron como condicién inicial el estado correspondiente a la ca-
pacidad del 75 %, y abarcan rampas decrecientes (hasta el 50 %) y crecientes (hasta el 100 %).

Como es esperado, se observa que el tiempo de respuesta aumenta con la magnitud de
la rampa, en ambos sentidos, pero de forma no simétrica en funcién de la capacidad @).. Es
decir, para un mismo cambio absoluto de capacidad, el sistema tarda menos en converger al
estado estacionario si el cambio es un aumento de capacidad, que si es una reduccion. Para
la variable de control T1; (Figura 5.6.a), sin embargo, la diferencia no es tan grande como la
observada para la variable de control ri,,. La causa principal de estas diferencias es por la
relacion no lineal entre ésta y ()., en contraste con la relaciéon aproximadamente lineal entre
Q. y 111, como fue explicado al inicio de la seccién 5.1.

Por supuesto, también se observa que el hecho de que 7g y 7¢ difieren en mayor medida
para el modelo del WFC-10 que para el basico, siendo el primero notablemente mayor, lo
cual ya fue discutido en la seccién anterior. Es interesante notar también el hecho de que
el tiempo de respuesta marginal disminuye con rampas mas largas, esto es, 97/9Q.. Nétese
que la duracion de la rampa, 60 segundos, es muy pequena en la escala de 7, por lo que
los graficos reflejan principalmente el tiempo de convergencia post-rampa. Por lo tanto, el
tiempo de respuesta resulta no ser proporcional a la magnitud de la perturbacion, en oposicion
aparente con los resultados de Wang et al. (2017), aunque la cantidad de datos utilizados
en tal estudio es muy pequena. Esta disminucién del tiempo de respuesta marginal puede
entenderse notando que para perturbaciones suficientemente grandes como para despreciar
t,., el sistema se comporta aproximadamente como lineal de primer orden, cuya solucion
depende de la escala de tiempo de forma exponencial (ver anexo E). Bajo esta simplificacion,
notese que el tiempo de respuesta 7, definido mediante la magnitud relativa de @) (ecuacion
(5.1)), se relaciona logaritmicamente con la magnitud de la rampa medida de acuerdo a Q..
Para el caso de la variable de control T71, ésta se relaciona de forma aproximadamente lineal
con Q. (ver Fig. 4.5.a), con lo que 7 y 7¢ también se relacionan de forma logaritmica con
AQ., efecto que vemos directamente plasmado en la Figura 5.6.a. Ahora bien, la variable
de control ., se relaciona con (). de forma exponencial negativa, lo cual incorpora una
transformacién no lineal entre la variable de control y ()., que aumenta la asimetria entre
rampas crecientes y decrecientes, pero el comportamiento general de la Figura 5.6.b es a
grandes rasgos el mismo. En sintesis, es provechoso que perturbaciones al sistema de gran
magnitud no incidan de forma extrema sobre el tiempo de respuesta, sino que la respuesta del

sistema se mantenga en la misma escala de tiempo para una amplia gama de perturbaciones.
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5.2.3. Flujo de solucion débil

En la maquina de absorcién, la bomba de solucion es el inico componente inherentemente
activo que incide directamente sobre las variables internas del sistema, aunque en la mayo-
ria de chillers la apertura de las valvulas de solucion y refrigerante también son controladas
activamente, como es el caso del WFC-10. Especificamente, la bomba de solucién se encarga
del transporte de la solucién débil que sale del pozo del absorbedor 77,,,, ¥ con esto, fuerza la
adveccion de las propiedades termodinamicas a través de la maquina. Es por esto que tiene
sentido suponer que el control de esta tasa de flujo influye sobre el tiempo de respuesta del
sistema.

Una vez mas, se realizard este analisis en base a la fraccion de capacidad presentada por
el sistema en cada estado. Si bien un cambio en 7h,, como variable de entrada al sistema
induce por si solo cambios en el estado final (entre ellos, distintos valores para Q. y @), se
considerara a la capacidad nominal como un valor tnico e independiente de esta variable,
dado por la Tabla 4.2, esto por el hecho de que la capacidad critica del WFC-10 (tal que
fwet = 1) es una cantidad fija, al menos segin el modelo simplificado del evaporador utilizado
en este trabajo. Por lo tanto, la fraccion de capacidad se medira con la misma escala para
todo valor de 11,,, parametro a variar en esta seccién. Por ultimo, al igual que las secciones
anteriores, la duracién de la rampa se fija en ¢, = 60 segundos, y la magnitud va desde el
50 % al 75 % de capacidad Q., esto tltimo por el hecho de que, de acuerdo a la Figura 4.8.d,
la capacidad se ve reducida para valores del flujo 71, lejanos al nominal, por lo que un 100 %
de capacidad sélo puede ser alcanzado para un rango estrecho de valores para 77.,.

La Figura 5.7 muestra los resultados obtenidos. Como se ve, el comportamiento de los
tiempos de respuesta respecto a 7, es mas complejo de lo que se habia supuesto. Sin
embargo, a grandes rasgos efectivamente el sistema tiende a acelerar su transicion al estado
estacionario cuando la bomba impulsa un mayor flujo de solucién, al menos para la variable
de control Tj;. Sin embargo, para 1y, se observa que esto es sélo cierto para valores de
My grandes, mientras que para valores pequenos se observa el efecto contrario. Debido a
la gran magnitud de la rampa respecto a su duracion, nuevamente el tiempo de respuesta
es dominado por la convergencia post-rampa, y no por la duraciéon de la rampa en si, al ser
esta ultima 1 orden de magnitud menor a los valores del tiempo de respuesta total. Estos
resultados, por tanto, apoyan parcialmente la suposicién planteada sobre el rol de transporte
y adveccion de la bomba de soluciéon en la respuesta temporal de la maquina, en particular
cuando esta tultima es controlada mediante la temperatura entrante del flujo externo del
generador 77;.
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Figura 5.7: Tiempo de respuesta en funcién del flujo de la bomba de solucién.

Ya se ha analizado en las secciones anteriores la diferencia entre 75 del modelo del WFC-
10, con los otros tres tiempos de respuesta medidos. Se observa también que cerca del punto

nominal se cumple al igual que en resultados anteriores, que

TG,WFC-10 < TG, bésico < TE,bésico < TE,WFC-10 (5.3)

No obstante, obsérvese que para todo flujo m,,, mayor al nominal, la tasa de decrecimiento
de 7 es mayor a la de 74, con lo que para valores de 1, suficientemente altos, en el caso
del modelo bésico, el evaporador pasa a converger mas rapidamente que el generador, incluso
siendo que las variables de control inciden precisamente sobre este tltimo componente. Este
comportamiento inusual podria deberse a un forzamiento adicional sobre la convergencia en
el evaporador, por la alta adveccion generada por el flujo de solucién débil, pero que a su vez
no afecta en igual magnitud a la convergencia en el generador.

En una situacién de control de la maquina, suele interesar mas la respuesta en cuanto a
la capacidad Q. que al resto de variables, por lo que la aceleracion de la convergencia de la
capacidad de la maquina mediante la manipulaciéon del flujo de solucién es una posibilidad
real. Mas atn, se podria mejorar el seguimiento de un perfil temporal de demanda térmica
mediante esta técnica, al disminuir la inercia temporal de la maquina. Sin embargo, el hecho
de que esto se cumpla para cualquier valor de 7, mayor al nominal es una caracteristica
obtenida mediante este modelo, y aplicado en particular a las dimensiones del WFC-10. De
hecho, obsérvese que las curvas obtenidas no son mondétonamente decrecientes, por lo que
pueden existir zonas en donde se obtenga una respuesta inversa a la esperada, es decir, un
aumento del tiempo de respuesta con el aumento del flujo de solucion, incluso cerca del punto
nominal (definido de forma parcialmente arbitraria), como es este caso. Por lo tanto, en la
realidad es necesario estudiar este comportamiento paramétrico en cualquier maquina real
de forma experimental, para poder disenar una estrategia de control con control de la bomba
de solucion.
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5.3. Estudio de las pérdidas transientes

En el contexto de un sistema controlable, la respuesta ideal del sistema es aquella que ocu-
rre instantdneamente, sin la inercia® que caracteriza a un sistema dindmico de primer orden o
mayor. Esto implica que la respuesta ideal corresponde a una evolucién cuasi-estacionaria, es-
to es, una sucesion continua de estados de equilibrio del sistema. De esta forma, se puede decir
que la respuesta temporal del modelo estacionario representa la respuesta ideal, mientras que
la del modelo transiente, con su inercia dindmica, viene a representar la respuesta real. Asi
pues, junto al tiempo de respuesta, la discrepancia entre la respuesta estacionaria (ideal) y la

transiente (real) constituye otra caracteristica inherente a un sistema estable de primer orden.

En general, esta discrepancia puede ser entendida como una medida de rendimiento en
cuanto a la evolucién del sistema, pero esto cobra un sentido especial en el caso de un
sistema energético, ya que la diferencia entre las series de tiempo estacionaria y transiente
para los flujos energéticos definidos como entrada y salida constituyen precisamente pérdidas
o déficits de energia, siendo esto sumamente relevante en el contexto de eficiencia energética.
En el caso particular de la maquina de absorcién, las simulaciones realizadas (ver Figura
5.1.a) muestran que la curva transiente del calor de entrada (), se encuentra por encima de
la estacionaria, con lo que la operacion real bajo esta variaciéon de rampa conlleva un gasto
de energia térmica mayor al ideal, es decir, una pérdida de energia. Por su parte, la curva
transiente de la capacidad de refrigeracion (). se encuentra por debajo de la estacionaria, con
lo que la operacién real conlleva una produccién de frio menor a la ideal, es decir, un déficit
de energia. Englobando ambos casos, se define la pérdida transiente como:

AQ = /0 (Qtransiente - Qestacionario)dt (54)

con lo que AQ, < 0y AQ, > 0. Estas dos pérdidas transientes son estudiadas a continuacion,
en funcion de la duracion y la magnitud de la rampa, de forma similar a como se hizo con el

tiempo de respuesta.

5.3.1. Duracién de rampa

El comportamiento de las pérdidas transientes de ). y (), para variaciones de rampa
positiva, en funcién de su duracién t,, se presenta en la Figura 5.8. En seguida se aprecia
como AQ. y AQ, son practicamente independientes de la duracién de rampa, a excepcion de
rampas muy cortas. En funcién de la temperatura caliente 71; (subfigura (a)), sélo se pueden
observar una infima dependencia para rampas de pocos segundos, mientras que en funciéon
del flujo my, existe una dependencia clara sélo para rampas menores a los 10 minutos de
duracién. Por descarte, esto tiene la consecuencia importante de que, para rampas suficiente-
mente largas (segin la variable de control), AQ. y AQ, dependen esencialmente s6lo de los

6 Resistencia de un sistema a cambiar su estado en tiempo nulo. No confundir con la contribucién del término
d?x/dt? en un sistema dindmico de segundo orden, comin en el contexto de la Mecénica clésica.

59



puntos inicial y final, ya que son los tnicos otros pardmetros que caracterizan a las rampas
lineales. Este comportamiento en concreto es estudiado en la seccién 5.3.2.

Por tltimo, se observa que el comportamiento cualitativo AQ. y AQ, es el mismo en el
modelo basico y el del WFC-10, cambiando sélo la magnitud de estas pérdidas. Se obtuvo
que el déficit de generacién de frio es mayor para el WFC-10 que para la maquina tipica,

mientras que la pérdida de calor de entrada es mayor para esta ultima que para el WFC-10.
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Figura 5.8: Pérdidas transientes en funciéon de la duracién de la rampa.

5.3.2. Magnitud de rampa

Los resultados de las pérdidas transientes en funciéon de la magnitud de la rampa, se pre-
sentan en la Figura 5.9, donde los graficos superiores corresponden a rampas que comienzan
en el 75 % de capacidad, y los inferiores rampas que finalizan en este mismo valor. Todos los
graficos presentan Unicamente comportamientos monotonos. En primer lugar, nétese que las
diferencias entre el modelo basico y el del WFC-10 discutidas anteriormente se mantienen en
toda la region de rampas positivas, esto es, aumentos en (), v @), (mitad derecha en los gra-
ficos superiores y mitad izquierda en los graficos inferiores). En el caso de rampas negativas,
que implican una reducciéon en (). y Q)4, se observa que la evolucién “real” presenta un exceso
en enfriamiento mientras se ajusta a la capacidad final, mientras que el calor de entrada
presenta un ahorro de energia, en oposiciéon al déficit en . y la pérdida en @), producto de
una rampa positiva (ver simulaciéon D.1 en el Anexo D). Comparando el modelo bésico con
el del WFC-10, se observa cualitativamente el mismo efecto: el excedente de enfriamiento del
WEFC-10 es mayor al de un chiller tipico, mientras que el ahorro en calor de entrada es menor.

Claramente, estos resultados estan estrechamente ligados a los del tiempo de respues-
ta, representados por la inecuacién (5.3): En primer lugar, para la capacidad se tiene que
TEpasico < TEwrc—10 dadas las diferentes caracteristicas termodindmicas entre ambos mo-
delos a través del rango de operacién, como fue explicado en la secciéon 5.2.1. Este mayor
tiempo de respuesta causa que AQ.wrc—10 > AQepasico- Respecto al calor de entrada, el

hecho de que 7¢ pasico > Ta,wrc—10 asimismo explica que AQgpasico > AQgwrc—10- Ahora
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bien, la diferencia se encuentra en que, en valor absoluto, las pérdidas transientes entre Q). y
(), para el modelo basico no cumplen el orden de la inecuacion (5.3), teniéndose ahora:

AC29,VVFC’—10 < AC?e,bésico < AQg,bésico < AC?e,WFC—lO (55>

La inecuacion AQe pasico < AQgpasico S explica por la forma de las series de tiempo de
cada variable (véase por ejemplo la Figura 5.1.a). La evolucién de @), es mondtona entre el
estado inicial y el final, mientras que la de (). presenta un overshoot, llegandose en t = t,
a un calor instantaneo mayor al final. Este factor afecta directamente a las diferencias entre

AQ. y AQy, mas no a los tiempos de respuesta de cada variable.
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Figura 5.9: Pérdidas transientes en funcién de la magnitud de la rampa.
Arriba: estado inicial fijo (75 %). Abajo: estado final fijo (75 %).

No obstante, el que quizés sea el aspecto mas importante de los resultados de la Figura 5.9
es que las pérdidas transientes no solo crecen mondétonamente con la magnitud de la rampa,
sino que particularmente en el caso de la variable de control 777, son proporcionales. Efectiva-
mente, en la subfigura (a) se observa una relacién aproximadamente lineal entre la magnitud
de la rampa y las pérdidas AQ. y AQy, tanto en el modelo basico como en el del WFC-10.
Que no se cumpla de la misma manera para la variable de control 7., especialmente en el

grafico 5.9.b, es evidentemente una consecuencia de la relacién aproximadamente lineal de
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los flujos de calor Q. y @, con la variable T; (figuras 4.5.a y 4.8.a), no asi con 1.

Anteriormente se dedujo que las pérdidas transientes asociadas a una evolucién de rampa
no dependen de la duracién de la rampa, por lo que sélo pueden depender de los puntos
inicial y final. Ahora bien, en los graficos superiores de la Figura 5.9 se demuestra que para
un punto inicial fijo, las pérdidas transientes son proporcionales a la magnitud de rampa, con
lo que a lo méas pueden tener la forma:

AQ = f(T)(Ty — T)) (5.6)

Sin embargo, los graficos inferiores demuestran justamente lo mismo para un punto final fijo:

AQ = f(Ty)(Ty = To) (5.7)

Esto implica que la relaciéon entre AQ y la diferencia entre los estados final e inicial no
puede ser méas que una proporcionalidad, es decir, f(7;) = f(1y) = constante, demostran-
do que las pérdidas transientes dependen tnicamente de la magnitud de la rampa T} — T,
siendo proporcionales a ésta. Todo esto tiene una implicancia crucial: La respuesta a una
variacion en una temperatura externa conformada por multiples rampas de diferentes dura-
ciones y magnitudes, llegando al estado estacionario al final de cada una, induce pérdidas
transientes dependientes unicamente de la diferencia entre los estados inicial y final globales.
Esta ley se cumple de forma aproximada para un sistema real, pero es matematicamente
exacta para un sistema lineal de primer orden en que la entrada y la salida sean proporciona-
les en el estado estacionario (ver Anexo E). Esto prueba que, asi como con T7;, también debe
cumplirse al controlar la temperatura de disipacién 113 o la del agua enfriada 777, debido a la
relacién aproximadamente lineal entre todas éstas y los flujos de calor Q). y @, demostrada
tedricamente por el método de la ecuacién caracteristica para un chiller tipico [12], aunque
también es extrapolable al WFC-10 en la zona sin rebalse de refrigerante (ver Anexo A).
Esto es por tanto tedricamente extensible, en un caso de control multivariable, a sucesiones
de rampas en diferentes variables de control.

Este resultado puede quizas entenderse mejor de manera algebraica, expresando la pro-
porcionalidad como AQ. = k. AT, AQ, = k,AT, donde k. y kg son constantes, de forma que
para una combinacion de multiples rampas de diferentes magnitudes y duraciones arbitrarias,
las pérdidas transientes totales seran simplemente:

AC?e,toml = ke Z AT = ke<Tf - E) (58&)

AC?g,total = kg Z AT = kg(Tf - 7—‘1) (58b)

La Figura 5.10 ilustra claramente esto mediante un ejemplo. Se tiene una variacién neta
desde el 50 % al 100 % de capacidad (T11; = 69,3°C, T1; s = 88°C) con una duracién total
de 30 minutos para la variable de control. Para esto, se tienen tres alternativas: una rampa
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tnica de 30 minutos de duracién (curva superior roja), 2 rampas de 10 minutos con una pausa
de igual duracién entre medio (curva central azul), y 3 rampas de 6 minutos de duracién,
con 2 pausas de igual duracion entre medio (curva inferior verde). Efectivamente, se observa
que las pérdidas transientes AQ. y AQ, son casi idénticas, con un error méximo del 0,153 %
para Q. y de 0,024 % para @),. Las duraciones de rampa de esta magnitud fueron escogidas
para lograr aproximadamente la convergencia a cada estado estacionario intermedio. Para
multiples rampas de muy corta duracién, la ley resumida en las ecuaciones (5.8a) y (5.8b),
se cumplird con menor exactitud. El Anexo E muestra una demostracion matemaética de este

fendémeno para la aproximacién mediante un sistema lineal simple.

Calor de entrada Qg

_____ T — nQ, = 3367.8K

—— AQe = -2281.9K
““““ —— AQ. = -2278.7K) Tom== — AQqg = 3366.6K

Capacidad de enfriamiento Q.

— AQ. = -2278.4k] —— AQg = 3367.0k
0 5 10 15 20 25 30 35 40 0 5 10 15 20 25 30 35 40
Tiempo [min] Tiempo [min]
(a) Capacidad de enfriamiento Q.. (b) Calor de entrada Q.

Figura 5.10: Pérdidas transientes de rampas miltiples en
T11 entre el 50 % y 100 % de capacidad.

Todo lo anterior tiene consecuencias practicas importantes: en una situacién de control de
la méquina, cualquier variacién mondtona en la variable de control (sin cambiar de sentido)
es aproximable mediante una serie de rampas de duracién y magnitud arbitrarias. Dado esto,
al pretender cambiar la operacion de la maquina desde el estado i hasta el estado f, ya
sea un aumento o reduccién de su capacidad, se producird un déficit de generacion de frio
AQ. = ke(Ty — T;) y una pérdida de calor AQ, = k,(Ty — T;), ambos inevitables, pero
predecibles en magnitud. No obstante, existen otros tipos de trayectorias de control, que
permiten reducir el déficit AQ). arbitrariamente mediante una compensacién con la pérdida
AQ, o viceversa. Para reducir AQ. y lograr un enfriamiento mas efectivo, se requiere una
trayectoria para la variable de control con un movimiento mas agresivo en la direcciéon de
la variacion, mientras que para reducir AQ). y lograr un uso mas ahorrativo de la fuente de
calor, se requiere un movimiento méas delicado en la misma direccién. De hecho, este tipo de
estrategia no soélo permite reducir el déficit de enfriamiento acercando la evolucion real de
Q). a la ideal (estacionaria), sino que en principio es posible controlar la trayectoria dindmica
de la maquina, estableciendo correctamente la trayectoria de la variable de control en cada
instante. Para lograr esto dltimo, no obstante, se requiere una herramienta capaz de predecir
la evolucion dinamica de la maquina, esto es, una estrategia de control basada en un modelo
transiente. Esta posibilidad, y su alcance, es discutida en la seccion siguiente.
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5.4. Control ante un perfil de demanda

Esta tltima seccion tiene un proposito mas conceptual que analitico: ilustrar una situacion
en la que se busca establecer una estrategia de control predictivo de un chiller de absorcion
para suplir un perfil de demanda de generacion de frio en el tiempo Q.(t). Este dltimo puede
estar basado, por ejemplo, en las necesidades de aire acondicionado de un edificio, u otro
sistema que opere a carga variable, es decir, que absorba calor de forma variable en el tiem-
po. Incluso si el sistema pretende funcionar con un termostato, el control de una maquina
de refrigeracién en operacion variable puede ayudar a optimizar el proceso ante variaciones

temporales en la carga térmica presente en el sistema.

Inspirado en la forma de los perfiles de irradiancia solar y temperatura ambiente durante
un dia despejado, el perfil de demanda a utilizar en esta seccion corresponde a un pulso sinu-
soidal, con inicio y fin fijados en 25 kW y con amplitud de 4,5 kW. Respecto a la duracion,
se tienen dos casos: un perfil de variacion rapida de 1 minuto de duracién, y otro mas lento
de 1 hora de duracién.

Como fue descrito en la seccion 3.1, se desarrolld una version inversa del modelo transiente,
que permite calcular el perfil temporal de la variable de control que, al utilizarse en el modelo
transiente regular, da lugar precisamente al perfil de demanda Q. (t). Este perfil calculado
representa figurativamente la estrategia de control que debe seguirse para que la maquina
“real” (como sistema dindmico con inercia térmica) cumpla de forma perfecta la demanda
de generacion de frio, cosa que en un caso de aplicacion sélo se puede obtener mediante un
modelo transiente. Este perfil es denominado aqui como control transiente.

En segundo lugar, se utiliza un modelo estacionario inverso para calcular el perfil temporal
de la variable de control que, al utilizarse en el modelo estacionario regular, da lugar al perfil
de demanda Q. (t). Este perfil representa la estrategia de operacion que seguirfa un sistema de
control inicamente basado en un modelo estacionario o un mapa de operacion precalculado,
lo cual es comin en la industria’. Este perfil temporal es denominado aqui como control
estacionario. Un sistema de control de este tipo permite calcular la variacion necesaria en la
variable de control que permite que el sistema converja a un estado (capacidad) diferente,
pero no controla la trayectoria del sistema desde el inicio hasta ese estado final. Esto es
adecuado para cierto tipo de aplicaciones en donde la demanda varie lentamente o con bajas
fluctuaciones, o si no es lo suficientemente especifica como para necesitar un sistema de
control que tenga en cuenta la dinamica temporal del sistema. Esta ultima situacién es la
que se busca representar mediante el perfil de demanda de 1 hora de duracién, y compararla
con una situacion de mayor exigencia dinamica, representada mediante el perfil de 1 minuto de

" Programas de simulacién transiente de sistemas energéticos como TRNSYS [5] o EnergyPlus [6] utilizan
modelos estacionarios para simular la respuesta de maquinas de absorcion. Estos programas estan enfocados
en simulaciones horarias, por lo que en la mayoria de estas situaciones los efectos transientes de la maquina
pueden despreciarse.
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duracién. Por tltimo, se calcula la respuesta del modelo transiente a este control estacionario,
perfil denominado aqui como respuesta al control estacionario, que representa la trayectoria
que seguiria la maquina “real” ante la estrategia de control estacionario, en contraste con el
perfil de demanda original, cumplido por el control transiente.
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Figura 5.11: Control transiente y estacionario ante un perfil de demanda sinusoidal. Variable 7.
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El analisis se realiza tinicamente con la variable de control 777, para evitar redundancia en
las conclusiones generales. Los resultados se presentan en la Figura 5.11, donde se evidencia
el efecto que tiene el grado de variabilidad temporal del perfil de demanda en la respuesta
dindmica de la méquina de absorcién. Para el primer caso (Figura 5.11.a), dada una ampli-
tud de variaciéon del 4,5 kW en la demanda en ida y vuelta durante 1 minuto, el uso de un
control estacionario genera una respuesta insatisfactoria de la maquina. No so6lo la amplitud
de variacién resultante fue sélo un 23 % de la requerida, sino que el peak en la respuesta se
encuentra desalineado con el peak en la demanda. En consecuencia, el frio total generado
hasta los 60 segundos, fOT Q.dt (calor total absorbido por la maquina en el evaporador), fue
considerablemente menor, con una diferencia absoluta de 96,2 kJ, y un error relativo del 79 %
respecto a la diferencia entre la demanda y el valor base de de 25 kW (para considerar sola-
mente variaciones). En cuanto a la diferencia absoluta entre las curvas de control transiente
y estacionario, el error RMS entre las curvas de la variable de control es de 12,34°C, mientras
que entre la demanda y la respuesta al control estacionario es de 2,15 kW.

Para el caso del perfil de demanda con duracién de 1 hora, la respuesta del sistema con
control estacionario se alinea muy bien con la demanda (respuesta con control transiente).
La amplitud de variacién de la produccién con control estacionario es en este caso del 18,1 %,
practicamente idéntica a la demanda, aunque se observa que aun asi la respuesta esta ligera-
mente desfasada, producto de la inevitable inercia del sistema. El frio total generado en este
caso hasta los 60 minutos difiere tan sélo en 8,9 kJ (por 60 veces el tiempo de operacién), es
decir, un 0,12 % respecto a la diferencia con la demanda base de 25 kW. Asimismo, ambos
perfiles para la variable de control concuerdan casi perfectamente, en esta escala de tiempo.
El error RMS entre las curvas de la variable de control es de 0,27°C, mientras que entre la
demanda y la respuesta al control estacionario es de 0,25 kW.

Obsérvese en el caso de 1 hora, como incluso con una variacion tan lenta en la demanda,
la diferencia entre las curvas de entrada (771) es claramente distinto al error entre las curvas
de salida (Q.), principalmente por el desfase que se presenta entre estas ultimas. Esto no
solo es producto de la inercia en el sistema causada por la acumulacion de fluido y de sus
propiedades termodinamicas, sino que tanto en la maquina real como en el modelo numérico
el efecto de un cambio en la variable de entrada no se ve reflejado al instante en la variable
de salida. En la maquina real este efecto viene dado por los tiempos de transporte de calor
y fluido entre los distintos voliimenes de control, pero en el modelo numérico este comporta-
miento viene siendo simplificado por la forma en que esta planteado: ante una conexién entre
los componentes A y B, la variable de salida de A en el instante ¢ se vuelve la variable de
entrada a B en el instante ¢ + 1. De esta forma, dada la presencia de 2 componentes (C y E)
y 1 acumulador (M) entre la entrada de 77, al sistema y el calculo de Q. (véase la Figura
4.9), la influencia de una a la otra ocurre 3 instantes de tiempo maés tarde. Esto advierte la
posibilidad de que si un modelo transiente similar es ejecutado con un paso de tiempo grueso,
podria erréneamente calcular una respuesta que dependa de este paso de tiempo.
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De estos resultados se puede concluir que, si bien para controlar con exactitud una mé-
quina de absorcién bajo un régimen de operacion altamente variable dada su alta inercia
dindmica, es imperativo el uso de un sistema de control predictivo sofisticado basado en un
modelo transiente, su operacion variable en regimenes de variaciones horarias es perfectamen-
te viable mediante un sistema de control estacionario. De hecho, en muchos de estos casos
seguramente no sea necesario contar con un modelo estacionario (ya sea termodindmico, ba-
sado en la ecuacién caracteristica o por un mapa de operaciéon experimental), y sea suficiente
utilizar un sistema de control con retroalimentacion, como PID.

La mayoria de aplicaciones en que se ve utilizada la maquina de absorciéon de LiBr—-H,0O
en la literatura son en sistemas de aire acondicionado o refrigeracion ligera de mediana a
gran escala, como hospitales [42], edificios de oficinas [20] o fabricas [43]. En estos sistemas la
demanda suele tener muy baja variabilidad, dependiendo principalmente de factores estacio-
nales y horarios facilmente previsibles, por lo que la implementacién de sistemas de control
basados inicamente en la operacion estacionaria es apropiada. No obstante, existen aplicacio-
nes en donde los requerimientos de control de temperatura son mucho mas exigentes, aunque
estos tienden a ser comunmente sistemas de pequena escala, es decir, espacios o cuerpos con
menor capacidad térmica total. Como se ha mencionado anteriormente, ejemplos incluyen
el transporte de productos médicos [48], o aplicaciones especificas que requieran perfiles de
enfriamiento con gran exactitud.
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Capitulo 6

Conclusion

Ante la abundancia de estudios acerca del comportamiento de la maquina de absorcién en
condiciones de equilibrio (estacionarias) en la literatura [11-14, 17-19, 23], este trabajo ha
buscado profundizar en el entendimiento del comportamiento dindmico de esta tecnologia,
esto es, la forma en que el sistema evoluciona de un estado a otro en el tiempo. Esto permite
no so6lo conocer los estados iniciales y finales dados por una variacién acotada en una variable
de entrada (controlable), sino toda la trayectoria que realiza cada una de las variables del
sistema, internas y externas. Como se exploré en la seccion 5.4, el conocimiento del compor-
tamiento dindmico de la maquina permite operarla a través de cualquier trayectoria deseada,
deduciendo la trayectoria temporal que debe(n) realizar la(s) variable(s) de control. Esto es

lo que un modelo transiente permite lograr.

El modelo transiente desarrollado en el presente trabajo es en principio aplicable para la
mayoria de maquinas de absorcion de simple efecto de LiBr—H,O, evaluando previamente si
las consideraciones y simplificaciones utilizadas son aplicables en cada caso particular. El mo-
delo contiene varios parametros ajustables asociados a distintos componentes de la maquina,
geométricos (didmetros y areas) y operacionales (coeficientes de transferencia de calor UA,
de pérdida de carga £ y un flujo critico .. para el evaporador del chiller WFC-10). Estos
parametros pueden ser modificados para ajustar los resultados del modelo, tanto estaciona-
rios como de evolucion temporal, a la maquina en cuestion a modelar. Sin embargo, el modelo
tiene algunas caracteristicas criticas que requieren evaluacién en posteriores modelamientos
y validaciones experimentales, siendo las dos principales la eliminacion del acumulador de
vapor de alta presion y el cdlculo del vapor de baja presion en condiciones constantes de
saturacion, ambas introducidas por el mismo motivo: prescindir en lo posible de caracte-
risticas geométricas de la maquina, al no conocerse publicamente esta informacién para el
chiller WFC-10. Sin embargo, de conocerse o poder estimarse esta informacion, deberia ideal-
mente incluirse en el modelo, mediante el uso de una ecuacion de estado para el vapor [22, 26].

Otro aspecto novedoso de este trabajo es el modelo especifico para el evaporador del WFC-
10, basado en el trabajo de Nurzia (2008), pero aplicado por primera vez a la nueva versién
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de esta méaquina, que opera con una bomba de solucion y un generador de pelicula descen-
dente en lugar de una bomba-generador de termosifén. Como fue demostrado por Albers et
al. [13, 18], un modelo termodindamico bésico o el método de la ecuacién caracteristica son
insuficientes para modelar de forma apropiada al WFC-10. Las caracteristicas de operacion a
cargas menores a la nominal fueron ajustadas por el presente modelo de forma muy satisfac-
toria unicamente a partir de los datos operaciones nominales publicados por el fabricante [4]
(ver Figura 4.8). Sin embargo, el comportamiento ineficiente de la maquina a cargas mayores
a la nominal no fue ajustado de forma precisa, con lo que el modelo sélo representa una
primera aproximacion al fenémeno.

Los resultados presentados en este trabajo conciernen principalmente a las caracteristicas
dindmicas de operacion de una maquina de absorcién. En primer lugar, dada la lenta respues-
ta de esta maquina frente a otras tecnologias de refrigeracién, se estudié el comportamiento
de tiempo de respuesta de la maquina para una gama de variaciones temporales de tipo
rampa en las variables de control analizadas. En concreto, se analizdé como cambia el tiempo
de respuesta para aumentos y reducciones de distintas magnitudes y velocidades de cambio
en la variable de control, encontrandose tiempos de respuesta del orden de 10 minutos para
variaciones rapidas, pero directamente dependientes de la duraciéon del cambio para varia-
ciones lentas. También se estudié el efecto que tiene la regulacion del flujo impulsado por la
bomba de solucién en la dinamica del sistema, dado el rol de esta variable en el transporte
de materia y energia a través de la maquina, donde se comprob6 que flujos suficientemente
grandes aceleran la respuesta. El valor de esta clase de estudio radica en el potencial que
tiene en solucionar el problema de la lenta respuesta temporal de la maquina de absorcion,
mediante el disenio de estrategias de control avanzadas que permitan operar la maquina de
forma mas efectiva en todo instante.

Las pérdidas transientes asociadas a una variacion en el estado de la maquina, son una
medida del déficit de generacién de frio y el exceso de calor de entrada, por la falta de instan-
taneidad en la respuesta de la maquina. Un estudio de ellas en funcién de las caracteristicas
de la variacion de rampa revel6 que, en la practica, son aproximadamente proporcionales a
la magnitud neta de la variacion, e independientes de la velocidad de cambio, cumpliéndose
esto de forma exacta para un sistema lineal simple. Esto quiere decir que una determinada
variaciéon de control mondtona sobre el estado de la maquina conlleva pérdidas transientes
fijas, y por tanto un peor rendimiento de la maquina en el periodo transiente. Esta falta de
controlabilidad temporal de la maquina es solucionable tinicamente mediante una estrategia
de control predictivo que dirija la variable de control para prever este déficit, y mas aun,
poder controlar la trayectoria temporal completa de la capacidad de enfriamiento, objetivo
realizable mediante el uso de un modelo transiente como el desarrollado en el presente trabajo.

Dado el potencial de controlabilidad recién descrito, este trabajo pretende levantar una
discusion sobre en qué tipo de aplicaciones y bajo qué circunstancias el control de una méa-
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quina de absorcion, tnicamente mediante un modelo estacionario o un mapa de operacion
experimental, es suficiente y satisfactorio, o si es necesario o al menos beneficioso utilizar
una estrategia de control transiente. En particular, la operacién de la méquina con un alto
grado de dinamismo, a causa de una demanda variable en el tiempo, es un tipo de aplica-
ciébn que muchas veces se presenta en sistemas de pequena escala. Si bien en la actualidad
la participacion de la tecnologia de absorcién en el mercado se presenta casi exclusivamente
a las escalas mediana y grande, el desarrollo de esta tecnologia hacia modelos mas eficien-
tes, seguros y econdémicos seguramente expanda el mercado hasta aplicaciones que requieran
mejores estrategias de control para operacion variable. Sin embargo, los resultados de este
trabajo sugieren fundamentalmente que para la gran mayoria de las aplicaciones actuales
de esta tecnologia, el uso de estrategias de control estacionarias si son apropiadas: dados
los tiempos de respuesta del orden de 10 minutos, caracteristicos de una méaquina de ab-
sorcion de mediana escala como la estudiada en este trabajo, un régimen de operacion con
cambios estables y notables solo en el orden de horas, y no minutos, puede ser conseguido
con un bajo nivel de error con un sistema de control que no considere las caracteristicas
dinamicas de la maquina de absorcién. Sin embargo, modelos de mayor capacidad tienden a
tener tiempos de respuesta mayores, llegando a varias decenas de minutos en grandes aplica-
ciones industriales, por lo que este analisis debiese ser realizado en cada aplicacién particular.

Como posible continuacion a este trabajo, se sugiere realizar una validacion experimental
del modelo utilizando la maquina real en distintas circunstancias operacionales, con lo cual
se puede mejorar el ajuste de parametros e incluso mejorar ciertos aspectos del modelo, tales
como el almacenamiento de vapor, para lograr un modelo mas fiel a la realidad y que sirva
como base para el disefio de un método de control predictivo finalmente capaz de dirigir
libremente la trayectoria dinamica de la maquina de absorcién. Por tltimo, naturalmente,
seria interesante analizar el resultado de integrar el modelo transiente a un sistema mayor en
un contexto de aplicacién real con demanda dinamica, para luego aplicar una estrategia de

control transiente y evaluar su rendimiento en el sistema energético real.
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Anexo A

Curvas de rendimiento del WFC-10

En este anexo se muestran y discuten las curvas de rendimiento del WFC-10 reportadas
por Yazaki en el manual incluido con el chiller, que corresponden a la parametrizacién de la
capacidad de enfriamiento y el calor de entrada (o equivalentemente, el COP) en funcién de 3
variables de entrada relacionadas a los circuitos externos. En cada caso, el resto de variables
de entrada se mantienen constantes de acuerdo a los valores del punto nominal, especificado
en las tablas 4.1 y 4.2. Estas corresponden a la temperatura de entrada del agua caliente
(T11) y el agua de refrigeracién (713), la temperatura de salida del agua enfriada (71s), los 3
flujos externos (Mnot, Meoot ¥ Meniny) y €l flujo de solucion débil (rin,).

Las figuras A.1 y A.2 muestran el comportamiento de la capacidad (Q.) y el calor de
entrada (Q),) en funcién de la temperatura de entrada del agua caliente (73;), para varias
temperaturas de entrada del agua de refrigeracion (73). Se reporta un crecimiento continuo
de ambas variables. Esta tendencia es la tipica en maquinas de absorcién, y se debe a que una
mayor temperatura del agua caliente eleva la diferencia de temperatura para la transferencia
de calor en el generador, aumentando @),. Producto de esto, aumenta la tasa de generaciéon de
refrigerante (,), puesto que la solucién fuerte puede alcanzar una mayor temperatura (7y),
y este mayor flujo de refrigerante, al cambiar de fase posteriormente en el evaporador, extrae-
r4 una mayor cantidad de calor del agua enfriada (Q.). Por otro lado, también se evidencia
el aumento del rendimiento del chiller a menores temperaturas de refrigeracién (733), puesto
que disminuir la temperatura de la solucién (77) permite una mayor absorcién de refrigerante.

Mientras ), parece aumentar de forma relativamente constante, el comportamiento de Q.
presenta una notoria curvatura, mas acentuada en las temperaturas mas altas. La curva es
mas similar a una recta a la izquierda del punto nominal (en rojo), mientras que a la derecha
comienza a perder curvatura rapidamente. Sin embargo, en una maquina de absorcién tipica
esto no sucede, donde al igual que @, el comportamiento de (), es aproximadamente una recta
en todo el rango de operacion, haciendo valido el uso del método de la ecuacion caracteristica
[12]. Esta anomalia es discutida en detalle en la seccién 4.2.3, en base al andlisis de Nurzia
(2008) [17], pero se debe a un comportamiento ineficiente en el evaporador.
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La Figura A.3 permite determinar el factor de correccién que debe aplicarse tanto a @),
como a (), para obtener las caracteristicas de rendimiento a valores del flujo masico de agua
caliente distintos al nominal (771, = 2,32 kg/s segtin tabla 4.1). Como es de esperarse, para
una menor tasa de flujo, la entrada de calor disminuye, tanto por el mayor enfriamiento
de este flujo externo como por una disminucién en el coeficiente convectivo. Por la menor
tasa de generacién de refrigerante consecuencia de esto, también disminuye la capacidad
de enfriamiento. Notese, sin embargo, que aplicar el mismo factor de correcciéon a ambas
variables implica que el COP no varia en funcién de este flujo, cosa que no tiene por qué
cumplirse con exactitud, por lo que un factor de correccién tinico debe ser tomado como una

aproximacion.
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Figura A.3: Factor de correccién del flujo de agua caliente (ri1p,). Fuente: Yazaki [4].

Por ultimo, las figuras A.4 y A.5 muestran el comportamiento del chiller respecto a la
temperatura de salida del agua enfriada (7). La capacidad Q. tiene un comportamiento
similar al de la Figura A.1, donde ocurre un cambio de pendiente cerca del punto nominal
(7-8 °C), pero visto menos pronunciado por el rango més acotado de temperaturas en esta
figura. Sin embargo, se reporta asimismo un comportamiento parecido para el COP, pero
con un cambio de pendiente mucho mas pronunciado. Para la temperatura nominal del agua
caliente (77; = 88 °C), se observa con mayor precisién que el punto de cambio de pendiente se
presenta en un punto muy cercano al nominal, en 775 = 7,33 °C, denominado punto critico
en este trabajo. Como se explica en la seccion 4.2.3, este comportamiento, al igual que el
andlogo en la Figura A.1 en funcién de T}, se debe a un cambio cualitativo en el régimen de

operacion del evaporador.
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El comportamiento que la Figura A.5 reporta para el COP, similar al de la capacidad
Q., implica que el calor de entrada no presente grandes variaciones a lo largo del rango
de operacién de la temperatura del agua enfriada 7T7;, ademas de un minimo local en el
punto Ty = 7,33 °C. Este comportamiento a grandes rasgos constantes para (), presenta
discrepancias con el esperado en un chiller tipico: cualquiera sea el caso, una mayor capacidad
de enfriamiento refleja una mayor tasa de refrigerante siendo evaporado (el calor latente
cambia muy poco con la temperatura). Si esta corresponde a todo el refrigerante que circula
por la maquina, entonces su desorcién en el generador implica un mayor flujo de calor en
este componente (()y). Sin embargo, como se explica en la seccién 4.2.3, el comportamiento
casi constante de la capacidad para T1g > 175 se debe a que una porciéon cada vez mayor de
refrigerante fluye a través del evaporador sin cambiar de fase. Por lo tanto, la tasa total de

flujo de refrigerante crece con Tis en cualquier caso, con lo que @), debiese crecer a su vez.
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Anexo B

Resumen de las ecuaciones del modelo
transiente

Tabla B.1: Entradas y salidas del bloque 1 (vdlvula de refrigerante y evaporador).

Entradas h,go mchm T17 h17

Salidas Qe Bow Mo q9
T9 T18 thi h18

Tabla B.2: Ecuaciones del bloque 1 (vélvula de refrigerante y evaporador).

Pr. Descripcion Ecuaciéon

Vr Balance de energia hg, = hg

Vr Estado bifasico Ty = Tsat. 1,0 (Piow)
Vr Propiedad termodinamica he = hi,0(Pow, q9)
Ei Balance de energia Qe = m.(hio; — ho)
Ei Estado saturado Tio; =Ty

Ei Propiedad termodinamica hioi = hg — fig(hg — ho)

Ei | Entalpfa de vapor saturado | hy = hpo(Pow, ¢ = 1)

Ee | Balance de energia Qe = mepa(hir — hig)
Ee Propiedad termodinamica his = h,o(Tis, Patm)
E Transferencia de calor Qe = fwetUAAT og(T17, Tho, Ths, Tho)
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Tabla B.3: Entradas y salidas del bloque 2 (compresor térmico).

Prigh | Pow | MTwo | Mso | Two | Tho ho | Tho | hao
Entradas - :
T100 100 Mhot T hi1 Meool T3 hi3
Qyq Q. Qloss | Muwi | Mg | Trg | Mye | Twi | Tsi | Tso
Salidas T, hy T ho Ts hs Tse | T | ha | T5
hs Ts he T h7 T1o hiz | Ti4 | hiy
Tabla B.4: Ecuaciones del bloque 2 (compresor térmico).
Pr. Descripciéon Ecuaciéon
Ai Balance de masa M = Mo + Mype
Ai Balance de LiBr MaiTwi = MsoTso
Ai Balance de energia Qo + Muyihi; = Mgohg + Myehigo
Ai | Solucién saturada Tvi = Tsat.Linr(Twis Pow)
Ai | Propiedad termodindmica | hy; = hsat,Lir(Twi, Plow)
Ae | Balance de energia Qo = Meoot(h1a — h13)
Ae | Propiedad termodindmica | hiy = hp,o(Th4, Pam)
A Transferencia de calor Qo = UA AT og(T6, T4, Thi, Tis)
Gi Balance de masa Mo = Mgi + NMyg
Gi Balance de LiBr MwoLwo = Meilsi
Gi Balance de energia Qg + Muohs = Migiha + Mughzi + Qioss
Gi Solucién saturada Thi = Tsat,Linr (Tsiy Phign)
Gi Propiedad termodinamica | ha; = Rsar,zinr(Tsis Phigh)
Gi Propiedad termodinamica | hz; = hp,o(Tri, Phigh)
Gi | T. sat. solucién débil Tss = Tsat, LiBr (Two, Phigh)
Gi Temperatura del vapor Th; = T
Ge | Balance de energia Qg = Mpet(h11 — hi2)
Ge | Propiedad termodindmica | his = hy,o(T12, Patm)
G Transferencia de calor Qg = UA; ATy (Th1, Thi, Th2, T5s)
G Pérdida de calor Qross = UAjoss(Tro — Tamp)
Rw | Balance de energia Q. = Muyo(hs — ha)
Rw | Propiedad termodindmica | hs = hrip, (T3, Zwo, Phigh)
Rs | Balance de energia Qr = Mmso(hao — hs)
Rs | Propiedad termodindmica | hs = hrir(T5, Ts0, Phigh)
R Transferencia de calor Qr =UA AT, (Tho, T3, T5, 1)
SP | Balance de energia ha = hio + viigr (Twos Two) (Prigh — Prow)
SP | Propiedad termodindmica | he = hrip (1%, Zwo, Phigh)
Vs | Proceso de flash T6 = LiBrfiasn(he, Tso, Piow) (seccién 4.1.8)
Vs Balance de energia hs = hg
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Tabla B.5: Entradas y salidas del bloque 3 (condensador).

Entradas .mr I7 i
Mool T15 h15

Salidas Qe Dhign | Ts
hg Tis hie

Tabla B.6: Ecuaciones del bloque 3 (condensador).

Pr. Descripcion Ecuacion
Ci Balance de energia Q. = my;(hy — hg)
Ci Liquido saturado Ts = Tsat, 1,0 (Prign)
Ci | Propiedad termodindmica | hg = hy,o(Ts,q =0)
Ce | Balance de energia Qe = Meoor(h16 — his)
Ce | Propiedad termodindmica | hig = hy,o(Ti6, Patm)
C Transferencia de calor Q. =UAANT,, (T, Tie, T, T15)
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Anexo C
Analisis de sensibilidad del modelo

A continuacion se presenta como cambian los principales resultados del modelo transiente
basico analizados en este trabajo, vale decir, el tiempo de respuesta 7 y las pérdidas transien-
tes AQ de la capacidad de enfriamiento Q). y el calor de entrada 4, ante dos pardmetros de
configuracion del modelo numérico.

En la subfigura (a) se analiza el efecto de la discretizacién temporal At. La variacién
de control es una rampa en 7' desde el 50 % hasta el 100 % de capacidad (71;,; = 69, 3°C,
Ty, 5 = 88°C) con duracién de 60 segundos. Se observa que hasta aproximadamente At = 0,5
s, se producen resultados de buena calidad, relativamente independientes de la discretizacion.

Por otro lado, en la subfigura (b) se analiza la influencia del valor inicial de la masa de
vapor de baja presion Mg,, en los resultados del modelo numérico. En este caso la rampa
comienza en un 75 % de capacidad (T1;,; = 77,9°C). En la seccién 4.3.7 se explica que por
razones de estabilidad numérica, no se seleccion6é un valor inicial realista, sino uno mayor.
Sin embargo, la Figura C.1.b demuestra que este valor no tiene influencia alguna sobre el
comportamiento global del modelo, por lo que lo anterior no genera problema alguno en la
validez de los resultados de este trabajo.
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(a) Discretizacién temporal. (b) Masa inicial del vapor de baja presion.

Figura C.1: Anélisis de sensiblilidad del modelo numérico transiente.
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Anexo D

Simulaciones adicionales

D.1.

Simulacién de rampa negativa

La simulacion del modelo béasico presentada en la Figura D.1 tiene como variable de control
a T, en variacién de rampa, desde los 88°C (100 % de carga, punto nominal) hasta los 69,3°C

(50 %

de carga). g = 800, 0s, 7¢ = 733, 3s.
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Figura D.1: Simulacién del modelo bésico desde el 100 % al 50 % de carga en Q.,
mediante la variable de control T7; en perfil de rampa.
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D.2. Simulacion de escaléon

La simulacién del modelo béasico presentada en la Figura D.2 tiene como variable de control
a T1, en variacién de escalon, desde de los 69,3°C (50 % de carga) hasta los 83°C (100 % de
carga, punto nominal). 75 = 623, 0s, 7¢ = 529, 9s. La sobreelevacién de la respuesta (notable
en curvas como la de @)y) y las rapidas fluctuaciones observadas alrededor de este méaximo,
son consecuencia del método numérico utilizado.
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Figura D.2: Simulacién del modelo bésico desde el 50 % al 100 % de carga en Q.,
mediante la variable de control 777 en perfil de escalén (rampa de 0 segundos).
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D.3. Simulacién de rampa de larga duracion

La simulacién del modelo basico presentada en la Figura D.3 tiene como variable de control
a T, en variaciéon de rampa lineal de 30 minutos de duracién, desde de los 69,3°C (50 % de
carga) hasta los 88°C (100 % de carga, punto nominal). 7z = 32,6 min, 7 = 32,3 min.
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Figura D.3: Simulacién del modelo bésico desde el 50 % al 100 % de carga en Q.,
mediante la variable de control T7; en perfil de rampa de 900 segundos.
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Anexo E

Aproximaciéon por un modelo lineal de
primer orden

El comportamiento dindamico del modelo basico de maquina de absorcion, expuesto en la
seccion 5.1, es notablemente similar al de un sistema lineal de primer orden. En particular,
en el estado estacionario se tiene que las 4 tasas de calor principales Q., Q4, Qo v Q. (va-
riables de salida), son aproximadamente proporcionales a las temperaturas externas Tyq, T13
y T17 (variables de entrada). Esto es demostrado tedricamente por el método de la ecuacién
caracteristica [12], y para Q. y @, esto queda evidenciado en la Figura 4.5.

El comportamiento dindmico entre una temperatura externa como variable de entrada y
Qe 0 Q4 como variable de salida, es aproximado por el modelo lineal simple:
dy
— +ay = b(z — Tyey) (E.1)
dt
donde z(t) e y(t) corresponden a la variable de entrada y salida, respectivamente. La cons-
tante x,.; considera el posible comportamiento afin segtin la escala de medida de x(t). Las
constantes a y b son positivas para asegurar la estabilidad del sistema, ya que de esta forma,
ante un aumento en z, la variable y tenderd a aumentar menos mientras mas alta ya se
encuentre, y lo mismo con disminuciones en z. Luego, el comportamiento estacionario del

sistema, o equivalentemente, su evolucién “ideal” (ver seccién 5.3), corresponde a:

b
Yideal = a (I - xref) (EQ)

A continuacién, supéngase una variaciéon en rampa lineal de duracion ¢, en la variable de

entrada z(t), es decir:

o(t) = {azo+(:vf—x0)tj <t (E£3)

Ty >,

donde zy y xs son los valores inicial y final. Ademads, astimase la condicién inicial de estado

estacionario, con lo que yo = (b/a)(xy — x,.s). Con esto, resolviendo la ecuacién (E.1), se
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obtiene que la respuesta de la variable de salida y(t) ante una variacién de rampa es:

b $0+($f—$0)i—x’;_xo (1—€_at)—$ref ,t<tr
o= (L)t T (E.4)
a xf—faT(e‘“—l)e“—xref >t
Tomando el limite ¢, — 0, se obtiene la respuesta a una variacién de escalon:
b —at
y(t) = " {a:f — (xf —xp)e™ ™ — xref] (E.5)

El tiempo de respuesta se obtiene sustituyendo (E.4) (con t > ¢,) en la definicién (5.1):

1 1 - atr _ 1 1 1 — atr _ 1
r=-In S % ° =-In yr—H? (E.6)
a 00lzf — ey at, a 0.01 yy at,

Las pérdidas transientes, definidas por la ecuacion (5.4), se calculan integrando la dife-
rencia entre las ecuaciones (E.2) y (E.4), obteniéndose que para toda variaciéon de rampa,
incluida la de escaldon, son iguales a:

b

AQ = /OOO [Wideas — y(t)] = () (2 — 70) = ~

—(yr — E.7
e —(yr = o) (E.7)

Se observa de esta ecuacién que las pérdidas transientes asociadas a una variacion de
rampa, son independientes de la duracion de la rampa t,., y son proporcionales a su magnitud
xy — xo. Por tanto, quedan fundamentados los resultados de la seccién 5.3, cumpliéndose de

forma exacta para un modelo lineal de primer orden con entrada y salida proporcionales.

Respuesta a la rampa Respuesta al escalén
2.0 2.0¢
1.8 1.81
1.6 1.67
1.4 1.41
12 ---- Entrada/resp. ideal x(t)/xo | ;| ---- Entrada/resp. ideal x(t)/xo
—— Respuesta real y(t)/yo Respuesta real y(t)/yo

1.0 /// Pérdida transiente Y 7//. Pérdida transiente

0 1 2 3 4 5 6 0 1 2 3 4 5 6

Tiempo Tiempo
(a) Variacién de rampa. (b) Variacién de escalén.

Figura E.1: Pérdidas transientes del modelo lineal simple, con a = b =1, x,cy = 0.
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