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RESUMEN

Como se conoce hoy en dia, uno de los equipos mas importantes en el campo de
refrigeracion son los condensadores, siendo el evaporativo el mas popular y uno de
los que mas agua consumen. Por esto, en la actualidad hay una variedad de
condensadores, siendo uno de ellos el adiabatico, que a diferencia del evaporativo
este no consume exceso de agua.

Por esto, durante el proyecto se realizé el modelo matemético en la plataforma de
Simulink/MATLAB para el tipo de condensadores mencionados anteriormente,
mediante la teoria de balance de energia y disefio de intercambiadores de calor con
condensacion interna, para la implementacion de un controlador que le permitié a la
planta mejorar su respuesta.

Durante el modelo, se obtuvieron las temperaturas de salida de los tubos, el aire
circundante a través de la superficie y la cantidad de masa que se condensa en el
modelo. Ademas, se visualizé como mejora el controlador a la planta realizada con la
implementacion y comparacion en los tiempos de respuesta.

Por lo tanto, se ha logrado comparar tedricamente el disefio térmico de un
intercambiador de calor con condensacion interna, mediante conceptos de balance de
energia'y masa, siendo fundamentales para la elaboracion del modelado y a su vez en
la creacion del controlador PID, cuya funcion de transferencia permitié optimizar al

sistema inicial.

Palabras Clave: Balance de energia, modelo matematico, controlador, condensador.



ABSTRACT

As is known today, one of the most important pieces of equipment in the refrigeration
field are condensers, with the evaporative being the most popular and one of the most
consuming. For this reason, there are currently a variety of condensers, one of them
being the adiabatic, which, unlike the evaporative, does not consume excess water.
For this reason, the project carried out the mathematical model in the Simulink/ MATLAB
platform for the type of condensers previously, through the theory of energy balance
and design of heat exchangers with internal condensation, for the implementation of a
controller that allowed the plant to improve its response.

During the model, the tube outlet temperatures, disturbed air across the surface, and
the amount of mass condensing in the model will be acquired. In addition, the controller
improvement to the plant made with the implementation and comparison in response
times was visualized.

Therefore, it has been possible to theoretically compare the thermal design of a heat
exchanger with internal condensation, through concepts of energy and mass balance,
being fundamental for the elaboration of the modeling and, in turn, in the creation of the
PID controller, whose function of optimized transfer to the initial system.

Keywords: Energy balance, mathematical model, controller, condenser.
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CAPITULO 1

1. INTRODUCCION

1.1.

1.2.

Definicién del Problema

Los sistemas de refrigeracion industriales basados en compresioén de vapor
se emplean extensamente en plantas industriales, debido a su facilidad de
uso. Dentro de su esquema de funcionamiento, los equipos que consumen
una mayor cantidad de agua son los condensadores, que en la mayoria de los
casos son del tipo evaporativo, debido a su eficiencia en el proceso de
remocion de calor. En consecuencia, gran parte del agua usada en el proceso
de intercambio de calor no se puede aprovechar, perdiéndose en la atmdsfera
en forma de vapor, esto genera que las sales solubles que contiene el agua
de recirculaciéon, presentes en el proceso, se queden incrustadas en el
serpentin promoviendo procesos de corrosion. Por dicha razon, se debe
mantener un correcto control del tratamiento del agua mediante el uso de
qguimicos, para evitar que las incrustaciones se produzcan generando una
menor tasa de transferencia de calor, asi como un mayor consumo de energia
debido a la caida de presion.

La obtencidn de una temperatura de condensacion baja es beneficiosa para
el proceso de compresion del vapor, esto se traduce en una reduccion de la
razén de compresion obteniendo asi un menor consumo de energia. Mas adn,
garantizar la estabilidad de la temperatura de salida del fluido que atraviesa el
sistema es de vital importancia porque se evita la presencia de vapor en la

linea, mejorando la eficiencia del sistema en general.
Justificacion del proyecto

En la actualidad la accesibilidad al agua es cada vez mas limitada, por lo que
los esfuerzos por disminuir el uso de este recurso se intensifican.
Investigadores en todo el mundo tratan de generar alternativas que permitan
reducir su consumo. Solo la industria como tal emplea alrededor del 20% del
agua dulce accesible en el mundo, de este porcentaje el 80% se destina a

procesos de intercambio de calor y refrigeracion (UNESCO, 2019). Esto



1.3.

1.3.1.

1.3.2.

demuestra la gestién del agua no se ha manejado de forma sostenible durante
todos estos afios.

El disefio de modelos matematicos para el desarrollo de sistemas de control
aplicados a los sistemas de refrigeracion es necesario para evaluar el
comportamiento y mejorar los rendimientos de dichos dispositivos, mediante
el empleo de sistemas de compensacidbn que ayuden a mantener la
temperatura deseada, causando asi una mejora en el sistema, causando una
optimizacién del sistema que conlleva a tener un impacto positivo tanto

econdmica como ambientalmente.
Objetivos
Objetivo General

Diseflar un modelo matematico de un condensador adiabéatico, mediante
técnicas de espacio de estados implementadas en Simulink/ MATLAB, para la

optimizacién de un sistema de control de perturbaciones y estado estacionario.
Objetivos Especificos

1. Diseflar el modelo matemético mediante espacio de estados y
estimacion de parametros.

2. Establecer la respuesta dindmica del condensador adiabatico para la
respectiva elaboracién en Simulink.

3. Implementar un controlador de temperatura para el modelo
desarrollado.

4. Optimizar el sistema propuesto para que sea robusto ante

perturbaciones externas, y la mejora del error en estado estacionario.



1.4.

1.4.1.

1.4.2.

Marco tedrico

Para la elaboracion del proyecto, primero se tienen que establecer ciertos
conceptos sobre algunos temas relevantes, permitiendo entender de mejor
manera el principio de funcionamiento de un condensador adiabatico. Por

esto, se establecen las siguientes definiciones.
Refrigeracion adiabética

Para entender el concepto de refrigeracién adiabética, es necesario primero
definir los conceptos tanto de refrigeracion como el de un proceso
adiabético, y posteriormente los mecanismos que contribuyen a su uso en
aplicaciones reales.

El proceso de refrigeracién es un proceso que consiste en la disminucion
de temperatura de un espacio determinado por medio de la extraccion de
calor, con el fin de mantener menor la temperatura del interior con respecto
al ambiente (Bonilla Novillo, Castelo Valdivieso, Orozco Cantos, & Jacome
Dominguez, 2008).

Por otro lado, un proceso adiabatico se define como la no transferencia de
calor entre el sistema y los alrededores y puede pasar de dos formas
distintas: 1) Que el sistema se encuentre aislado completamente, limitando
la transferencia de calor en insignificantes cantidades tal que puede
despreciarse, y 2) (Cengel, Boles, & Kanoglu, 2016).

Una vez planteadas ambas definiciones, se define como refrigeracion
adiabéatica al proceso de extraccion de calor sin que exista transferencia de
calor del sistema hacia al exterior o viceversa.

Para que exista refrigeracion o, en este caso, enfriamiento adiabatico en
los condensadores, se necesita particulas de agua para la humidificacion
del aire, causando la vaporizacion al momento de entrar en contacto con la
tuberia del fluido caliente, este proceso se detalla mas profundamente en

la siguiente seccion.
Condensadores aplicados en los sistemas de refrigeracion

Los condensadores termodindamicos tienen muchas utilidades tanto en el
campo de la industria energética como en el de la refrigeracion, siendo su

principal funcién el intercambio de calor entre dos sustancias. Por ello, es



necesario el uso de un intercambiador de calor en los diferentes sistemas
de condensacién, para que suceda la transferencia de calor entre los
fluidos, siendo los mas utilizados aquellos de flujo cruzados y los de placas
y tubos. En ambos casos, la efectividad depende tanto del gradiente de
temperatura deseado, como de la capacidad térmica del intercambiador.
Conociendo esto, el intercambio de calor en el interior del condensador se
lo define como la transferencia de calor latente entre un fluido en estado
gaseoso con otro ya sea en estado liquido o sélido, conociéndose a esta
etapa como fase transicion. (Hortelano Capetillo, Gallegos Mufioz, Belman
Flores, & Alfaro Ayala, 2014).

En el campo de refrigeracion y climatizacion, existen distintos tipos de
condensadores, tales como:

Condensadores evaporativos: El enfriamiento evaporativo consiste en el
uso de aire y agua como fluidos en el proceso de calor, con el fin de reducir
la temperatura de salida del refrigerante, mediante la circulacion del aire y
el rocio de agua a través del serpentin (Rui Camargo, Ebinuma, & Silveira,
2005).

Ademas, los condensadores evaporativos rechazan calor al ambiente,
debido a la vaporizacion que sufre el agua al tener contacto con la superficie
del refrigerante, con la diferencia que permiten entregar una temperatura
menor al bulbo humedo, siendo 14 a 25 [°C] menor al bulbo seco
(Comstock, 2016).

Este tipo de condensador se usa mas en zonas de altas temperaturas,
debido a la recirculacion de aire, pues permite la eliminacién de bacterias y
hongos, facilitando asi el mantenimiento del equipo porque que usa agua a
baja temperatura y aire a temperatura ambiente, permitiendo que el agua
enfrie el aire al mezclarse para asi generar la temperatura adecuada para

el enfriamiento del refrigerante.
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Figura 1.1 Diagrama del proceso de entrada y salida de los fluidos y refrigerante usados
en un condensador evaporativo (Comstock, 2016).

Como se evidencia en la Figura 1.1 el proceso consiste en la entrada de
aire y agua de manera simultanea, con el fin de tener contacto con el
serpentin o también llamado bobina de condensacién, para generar el
cambio de fase en el refrigerante de vapor a liquido.
Condensadores refrigerados por aire: Este tipo de condensadores basa
su funcionamiento en el uso de aire para realizar el intercambio de calor
para enfriar el refrigerante. Por esto, se necesitan una gran cantidad de
volumen de aire para lograr la llegar a la temperatura ideal deseada, siendo
mas usados en maquinas frigorificas con una potencia inferior a 5000
[kcal/hora] (Torres Agudelo, 1996).
Debido al fluido usado para el enfriamiento, se pueden obtener dos subtipos
de condensadores: de circulacién natural y de circulacion forzada.
Los condensadores de circulacion natural usan la velocidad del aire
ambiente como fuente de ingreso del condensador. Se usan tipicamente
en equipos de pequefia potencia como refrigeradoras domeésticas.
Los condensadores de circulacion forzada cuentan con un sistema de
transferencia por conveccién forzada, donde un ventilador axial produce el
movimiento de un volumen de aire a través del serpentin donde circula el

refrigerante a condensar.



Condensadores adiabéticos: Este tipo de equipos son una mejora de los
condensadores evaporativos, ya que permiten la reduccion del consumo de
agua en zonas cdlidas, gracias a su sistema interno de humidificacion del
aire seco con particulas de agua, generando solo transferencia de masa,
mas no de calor con el exterior, o que causa el descenso de temperatura
(Hortelano Capetillo, Gallegos Mufioz, Belman Flores, & Alfaro Ayala,
2014).

Por esto, los condensadores adiabaticos no dependen de la temperatura
del aire ambiente, debido a la presencia de un panel hidrofébico con
particulas de agua, lo que causa que primero ocurra un preenfriamiento del
aire seco, hasta llegar a una temperatura similar a la del bulbo hiimedo con
una eficiencia aproximada del 95%, logrando que la temperatura de
enfriamiento sea la necesaria para condensar el refrigerante usado durante
el proceso (Hortelano Capetillo, Gallegos Mufioz, Belman Flores, & Alfaro
Ayala, 2014).

Tal como se describe anteriormente, estos equipos logran ser adiabaticos
porque asemejan la temperatura de entrada del aire con la del bulbo
hiamedo, permitiendo una mayor capacidad para disipar el calor a través
del vapor generado por las particulas de agua en el aire.

La Figura 1.2 muestra el proceso de un condensador adiabatico en V, que
consiste en la entrada de aire seco a través de un panel hidrofébico
preenfriamiento, y posteriormente tenga contacto con la tuberia de
refrigerante, provocando la condensacion del refrigerante que pasa de
estado gaseoso a estado liquido al tiempo en que el aire se disipe en la

parte superior del condensador.
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Figura 1.2 Diagrama del proceso de entrada y salida del fluido y refrigerante

usados en un condensador adiabatico. (Comstock, 2016)
Tipos de sistemas de control pararegulacién de temperatura

Existen diferentes tipos de control de temperatura para intercambiadores
de calor. Entre los principales estan el control PID que es estandar en la
industria, controles tipos switch ON/OFF y el control proporcional.

Control ON/OFF: Consiste en un sistema por medio del cual se controla la
temperatura encendiendo o apagado la fuente de calor en funcién de un
limite inferior o superior, de esta manera se consigue mantener la
temperatura dentro de la regién entre ambos extremos. No obstante, tienen
la desventaja de que la temperatura de salida puede ser inestable, por lo
que en procesos donde la estabilidad es indispensable no son
recomendados. Sin embargo, se prefieren en aplicaciones debido a su bojo
costo de implementacion.

Los sistemas de control del tipo ON/OFF en muchos casos utilizan partes
mecanicas para producir el encendido y apagado, por lo cual tienden a
sufrir desgaste, reduciendo su vida util. Ademas, en el caso de sistemas
Cuyo arranque involucra equipos con una gran potencia de arranque el
control ON/OFF no es el adecuado.

Control Proporcional: El control proporcional se diferencia del control
ON/OFF porque evita el ciclo de corte, lo que reduce la potencia del sistema

gue suministra calor. En estos sistemas, si la temperatura se encuentra



lejos del punto de ajuste la entrada de potencia variara de manera
proporcional a la diferencia de temperatura; en cambio, si la temperatura
se encuentra por debajo del punto de ajuste el sistema estara encendido
durante mas tiempo.

Control PID: EI control proporcional-integral-derivativo es el méas utilizado
en diversas aplicaciones del control automatico, a pesar de la existencia de
diversos tipos de controladores modernos, la trayectoria exitosa de este tipo
de controladores los hace confiables al momento de aplicarlos en la
industria. A pesar de ello, los controladores PID no son aplicables a todos
los procesos y existen diversos factores externos que evitan el correcto
funcionamiento de los controladores. En el caso de los sistemas térmicos
este tipo de control permite tener una salida de temperatura constante, por
lo que lo hace efectivo para sistemas que necesitan ser estables frente a
perturbaciones propias del sistema (Liu & S., 2001)

Este controlador permite leer un sensor, con el fin de calcular la salida de
un actuador, a través de las tres salidas posibles que son: proporcional,
integral y derivativa.

La respuesta proporcional del controlador es dependiente de la diferencia
de un punto de referencia y una variable del proceso, cuyo valor dado se lo
considera un error. Por esto, la constante K. relaciona la salida con
respecto a la sefial de error y si su valor aumenta la respuesta del sistema
también lo hace, limitAndose hasta cierto rango debido a que puede ser
potencialmente inestable luego de llegar a un valor en especifico.

La respuesta integral a diferencia de la proporcional suma el error en el
transcurso de tiempo, por lo que aumenta el valor de la respuesta integral
y por esto se trata de llevar el error de estado estable a cero.

La respuesta derivada permite disminuir la salida en caso de que la variable
haya aumentado rapidamente, por lo que es proporcional a la tasa de
cambio de la variable del proceso. Sin embargo, esta respuesta derivada
debe ser en pequefia magnitud debido a que son sensibles a sefales
externas como lo son los ruidos y puede causar inestabilidad al sistema de

control.



1.4.4.

1.4.5.

Modelo Matematico

El modelado de un sistema fisico se basa en la utilizacion de leyes fisicas
tales como: conservacion de la masa, energia y la cantidad de movimiento
para obtener aproximacion al comportamiento real del sistema.

Para el modelado de un sistema térmico en estado no estacionario se
trabaja en la dimension cero, es decir la temperatura del sistema no cambia
respecto a la posicion en el espacio, sino solo varia con respecto al tiempo.
A estas suposiciones se las denomina suposiciones de capacitancia
concentrada. Este concepto es similar a la aproximacion de superficies
extendidas, donde la resistencia del objeto se desprecia al ser pequefia y
es valida para situaciones donde la temperatura del objeto permanece
constante en toda la superficie.

De acuerdo con lo establecido se puede determinar un volumen de control
para poder realizar el balance de energia correspondiente (Hewitt, Shires,
& Bott, 1994).

. auvu
0= qconv + dt (1.1.)
Donde ¢.,n, €S la tasa de disipacion de calor por conveccién y
du o L .
— s la variacion de la energia interna con respecto al tiempo dentro del

volumen de control.

Disefio de Controladores PID

Es posible obtener un controlador PID para una planta una vez obtenido el
modelo matematico de la misma, para ello se emplea diversas técnicas de
disefio entre la que se destaca el método de Ziegler-Nichols para la
sintonizacion de dicho tipo de controlador. Sin embargo, si la planta es
extremadamente compleja no es posible llevar a cabo un método analitico,
sino que se tiene que realizar pruebas experimentales para su correcta
sintonizacion. La funcion de transferencia general para un controlador PID

gueda establecida de la siguiente manera:

K:
Gy(s) =K, + ?‘ + Kys (1.2)



Donde K, corresponde a la ganancia proporcional, K; representa la
ganancia integral y K, la ganancia derivativa y s es el operador de Laplace.
Ziegler y Nichols plantearon reglas para conseguir los valores iniciales
correspondientes a los parametros de la funcion PID de control basandose
en la respuesta transitoria de la planta. Existen 2 métodos llamados reglas
de sintonizacion de controladores PID propuestos por Ziegler-Nichols
(Ogata, 2010). Los cuales se describen a continuacion:

Primer método de sintonizacién: Este método se puede aplicar en
plantas que no contienen integradores ni polos dominantes complejos
conjugados, es decir, la salida se observa en forma de S tal como se
observa en la Figura 1.3 donde al trazar una linea tangente a un punto de
inflexion de la curva se determina la interseccion cuando la salida
permanece constante. Al realizar el trazo de dicha curva se obtiene los
siguientes pardmetros: L corresponde al tiempo de retardo de la curva,y T
a la constante de tiempo.

Realizando el andlisis respectivo se puede obtener la funcién de
transferencia de una salida aproximandose a un sistema de primer orden

con un retardo como se observa a continuaciéon en la ecuacion 1.3.

o) _ kel
U(s) Ts+1' (13)

Donde K es la ganancia del sistema, L corresponde al tiempo de retardo, T
es la constante del tiempo del sistema. Ademas, C(s) es la salida del
sistemay U(s) es la entrada.

Con la funcién de transferencia de la Ecuacion 1.3. se puede obtener una
salida del sistema como se observa en la Figura 1.3.
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o(t) \
S .
~ Linea tangente en el
punto de inflexion

K —

Figura 1.3 Curva de respuesta para una planta aplicable al primer método de
Sintonizacion (Ogata, 2010).
Los valores correspondientes a la Ecuacion 1.2 se calculan utilizando la

siguiente tabla:

Tabla 1.1 Pardmetros para la sintonizacién por el primer método de Ziegler-
Nichols (Ogata, 2010).

Tipo de K r T
Controlador P ' d
p Z 1) 0
L

T L
Pl 09— — 0

L 0.3

T

PID 1.2Z 2L 0.5L

Segundo método de Sintonizacidon: segundo método consiste en fijar los
parametros T; = y T; =0. Luego utilizando Unicamente la accidn
proporcional del sistema de control variar el valor hasta obtener una
constante critica que produzca una oscilacién constante y sostenida. Asi se
consigue determinar el valor de la ganancia critica K., y el periodo critico
P., obtenido del tiempo entre cada oscilacion.

Lo siguiente corresponde en obtener los parametros para la Ecuacién 1.2
mediante la Tabla 1.2. de acuerdo con el tipo de controlador que se quiera

aplicar.

11



1.4.6.

1.4.7.

Tabla 1.2 Pardmetros para la sintonizacién por el segundo método de
Ziegler-Nichols (Ogata, 2010).

Tipo de
Kp Ti Td
Controlador
P O-SKcritica oo 0
Pl 0-45Kcritica 1-2Pcr1’tica 0
PID 0-6Kcritica 0-5Pcritica 0-125Pcritica

Engineering Equation Solver (EES)

Es un software para la resolucion de problemas en ingenieria con un
lenguaje de programacioén sencillo de entender. Permite obtener soluciones
a diversas ecuaciones no lineales e inclusive ecuaciones diferenciales por
medio de métodos numéricos. Una ventaja de este software es que posee
una base de datos de un sinnimero de propiedades termodinamicas
documentadas con su respectiva referencia. Las cuéles serdn empleadas
en este documento para la obtencion de parametros necesarios en el
modelado.

Dentro de las virtudes que posee el software esta la capacidad de generar
tablas paramétricas para observar el comportamiento de una propiedad
frente a la variacion de otra. Adicionalmente, dichas tablas pueden ser

exportadas en diferentes formatos para su uso.
Mezclas de gas-vapor relacionada con el acondicionamiento de aire

En aplicaciones de acondicionamiento de aire, el rango de la temperatura
por lo general va desde los —10°C hasta los 50°C. La variacion del calor

especifico es minima por lo que se puede trabajar con un valor constante
de aproximadamente 1.007::—;1( con un error insignificante de
aproximadamente 0.2% (Cengel, Boles, & Kanoglu, 2016).

Cp(TWb - Tdb) + ' [hfgo + Cp(TWb) - hfz ]
- hrg + CovTap — hfz (1.4.)

w
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Para la Ecuacion 1.4. los valores de hy y he, son las entalpias del agua
liquido y en estado de saturacidn respectivamente, obtenidos de los valores
de tablas de propiedades termodinamicas de forma digital. Para el caso de
esta tesis se realizara una aproximacién polinomial con los datos obtenidos
del software EES.

Ps(Tys)
w =0622——
p— Ps(Tas) (1'5')

Donde P, es la presion de saturacion del agua a la temperatura de

saturacion del bulbo himedo, P la presion atmosférica del lugar donde se

encuentra y T, representa la temperatura del bulbo hiimedo.

13



CAPITULO 2

2. METODOLOGIA

2.1. Consideraciones

Para el disefio del modelo matemético de condensador adiabatico se establecieron
3 partes:
1. Intercambiador de calor
2. Ventilador
3. Panel hidrofébico
El ventilador es el encargado de mover la masa de aire que ingresa al condensador,
por lo que la temperatura en este tramo inicial del proceso es la temperatura del
bulbo seco, hasta antes de llegar al panel hidrofobico, siendo este el que contiene
particulas de agua en su superficie permitiendo la saturacion del aire exterior
ingresado por los ventiladores.
Por ello, cuando el aire pase por el panel, la temperatura inicial se reducira por las
particulas de agua, ya que se mezcla con el aire de entrada, causando su
humidificacién, razén por la cual, en este tramo, la nueva temperatura es la
saturacion adiabatica, que es la temperatura de entrada del intercambiador de
calor.
Una vez que obtuvieron la nueva temperatura de entrada, se procedié con el
balance de energia del sistema, donde se obtuvieron las temperaturas de salida del
refrigerante como del aire que circula a través del intercambiador de calor.
Para el disefio del intercambiador de calor, se propusieron las siguientes
suposiciones:

1. Las propiedades de los fluidos dentro del intercambiador de calor son

constantes.
2. No existe transferencia de energia con el ambiente y la conduccion con
los fluidos usados es despreciable.
3. El flujo de calor es distribuido uniformemente por todo el intercambiador

de calor.



Las cuales son necesarias para evitar la variacion de las propiedades dentro del
sistema ya que, al ser cambios en pequefios rangos de temperatura, las
propiedades varian en poca magnitud, causando asi que el calor sea distribuido de
manera uniforme en todo el recorrido por el intercambiador, simplificando el balance
de energia.

Para la parte de sistemas de control, se establecio el disefio de la planta en forma
de un modelo de Simulink (The Math Works Inc., 2020), donde se observo el
comportamiento de temperaturas de los fluidos involucrados. Por esto, se
establecié el disefio de un controlador con el fin de aumentar la eficiencia del
condensador adiabatico, y asi visualizar las diferencias con respecto al

condensador evaporativo.
2.2. Metodologia de disefio

Para la elaboracion del disefio térmico y dimensionamiento del condensador se
debi6 seguir un proceso sistematico, el cual se muestra en la Figura 2.1. Aqui se
visualiza como se desarrolld la simulacion de la planta en MATLAB y el proceso de
cémo realizar el controlador, logrando que la temperatura de condensacién del
fluido se estabilice. El refrigerante usado para este caso fue el R134A, debido a la

gran cantidad de informacion encontrada sobre el mismo.
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2.3.

DETERMINACION
DE PARAMETROS
INICIALES

SELECCION DE
CONFIGURACION

OBTENCION DE LA
PLANTAEN
ESPACIO DE
ESTADOS

-<——SI

\

OBTENCION DE LA
FUNCION DE

» DEL
INTERCAMBIADOR

Y

DISENO
TERMICO-MECANICO
DEL No
INTERCAMBIADOR

l

¢EL
DISENO
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REQUERIMIENTOS DE
TEMPERATURA?
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CONTROLAR
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DE DATOS

CONTROLADOR  |#——
PID

\

¢ SE OPTIMIZA
LA TEMPERATURA
DE SALIDA?

Figura 2.1 Diagrama de flujo de la l6gica de funcionamiento del condensador

adiabatico.

Dimensionamiento del intercambiador de calor

Como se ha mencionado en el Capitulo 1, el intercambiador de calor es uno
de los elementos mas importantes en los condensadores, siendo uno de los
mas usados los intercambiadores de calor de tubos y aletas, por lo que, el
disefio de las dimensiones del intercambiador de calor se bas6 en uno de estos

y se usaron los siguientes parametros que se encuentran en la Tabla 2.1.
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Tabla 2.1. Pardmetros iniciales de los tubos y aletas del intercambiador de calor de

flujos cruzados.

Variables Valor Unidades
Diametro Interno [D;] 18.60 [mm]
Diametro externo [D,] 25.40 [mm]
Diametro aletas [D;] 57.20 [mm]
Altura de las aletas [h] 15.90 [mm]

Espesor de las aletas [w] 0.41 [mm]
Separacion entre aletas [s] 1.90 [mm]

Separacion vertical entre
60.33 [mm]
tubos [p4]

Separacion horizontal entre
52.07 [mm]
tubos [p,]

A partir de los pardmetros propuestos, se obtuvo el &rea total de la superficie
del intercambiador de calor, cuya definicion es la suma del area de los tubos
usados en el intercambiador de calor junto al area superficial de las aletas, tal

como se muestra en la Ecuacion 2.1.
= %{% (Df — DZ) + Dew + Des} (2.1
A = 1808.00 [m?]

Donde N es el numero de tubos totales y L la longitud de los tubos, mientras
gue las otras variables se visualizan en la Tabla 2.1.

Una vez obtenida el area total de la superficie de los tubos aleteados, se hallo
el area de las aletas, cuya formula se deriva de la Ecuacion 2.1. quedando
como se muestra en la Ecuacion 2.2.

Nimr (1,
Ap = m{z (Df —DZ) + DfW} (2.2.)

Ap = 1745.00 [m?]
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La ecuacion 2.3. que se muestra a continuacion, es el area de la superficie entre

aletas, que se obtiene de la diferencia entre el area total y el area de aletas
NLt

Ay = m{DiS} (2.3)
A, = 63.01 [m?]
Cabe recordar que tanto para las ecuaciones 2.1., 2.2., y 2.3. se usan las mismas
variables.
Como también es necesario hallar el area del tubo sin aletas para conocer la
eficiencia que tuvieron las aletas al adjuntarlas al tubo y asi obtener una mejor
transferencia de calor, tal como se visualiza en la Ecuacién 2.4.
Ar = NLuD, (2.4)

Para finalizar, se obtuvo la relacion del area total con respecto a la de los tubos,
para posteriormente hallar el area de flujo minima y la frontal del arreglo obtenido,

las cuales se observan en la Ecuacion 2.5 y Ecuacion 2.6 respectivamente.

2wh

Smin = Nl {P1 —D; - m} (2.5.)
Simin = 7.03 [m?]

So =L xp;(ne +0.5) (2.6.)

So = 14.57 [m?]
Todas estas ecuaciones se hallaron a partir del estudio seccional del tubo aleteado,
donde se pudieron estimar las areas solicitadas a partir de los datos conocidos, que
son fundamentales para el dimensionamiento del intercambiador de calor, estos
datos se los representaron en la Figura 2.2. para entender cada una de las
variables propuestas en las formulas anteriores, y asi comprender como se hallaron

cada una de las areas.

18



#57,20 1,90 A(2:1)

pe 15}90 N | |

© o i

Figura 2.2 Representacién de las posiciones de las variables como separaciéon de aletas,

2.4.

diametros y altura de aletas [Autoria propia].
Propiedades para el calculo del coeficiente de conveccion del aire

Asi como se dimensiond el tamafio del intercambiador de calor, también se
realizé el disefio térmico del mismo, para obtener los coeficientes de
conveccion externo del intercambiador de calor.

Por esto, se plantearon las siguientes ecuaciones para el aire exterior que
pasaba entre las aletas del tubo, basandose en el calculo desde la velocidad
méaxima hasta la obtencién del coeficiente de conveccién usado en el sistema,

estas ecuaciones se presentan en la Tabla 2.2.
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Tabla 2.2. Ecuaciones necesarias para la obtencion del coeficiente de conveccion

del aire exterior.

Nombre Ecuacion
. Umax = —_ (2.7.)
maxima So
Numero de VmaxDiD
Regjy = ——-12 (2.8.)
Reynolds Na
NUumerode _ §40297 /p \ 0091 1
Nu = 0.242Re%% () (—) Pr3  (2.9)
Nusselt h P2
Coeficiente de
— Ay
conveccion del h, = F“Nu (2.10.)
i
aire de sitio
Eficiencia de las tanh (w/zﬁa/waa X 1/)) 2.11)
aletas altas = [2h, Jwiy X o
Coeficiente de
., — Ar + Ay —
conveccion R, = (anTW> A, (2.12.)
efectivo

2.5. Propiedades para el fluido en estado saturado

Como se conoce en el primer tramo del intercambiador del calor, el vapor
sobrecalentado se convierte en vapor saturado, causando que en el interior
del tubo aleteado exista una mezcla de refrigerante en estado liquido y
gaseoso.

Debido a que dentro intercambiador de calor existen tres fases las cuales son
vapor sobrecalentado, vapor, y liquido saturado. El analisis se enfocd en
estados saturados debido a que existe una mayor transferencia de calor en
comparacion a los otros casos, donde es dificil determinar las propiedades del
refrigerante. Por ello, durante la elaboracién del disefio se realizo la estimacion
de otro coeficiente de conveccion del refrigerante, a través de la ecuacion para
la obtencién del coeficiente de conveccién para el fluido en interior del tubo

aleteado, que depende del coeficiente de calor latente modificado hg,, que se

define en la Ecuaciéon 2.13.

20



2.6.

g =hsg+ %Cp,z(Tsat —Ts) (2.13)
h'c, =17012 [ﬁ]
fg kg
Donde h¢, es el coeficiente de calor latente o entalpia de saturacion, C,,
representa el calor especifico en estado liquido, T, la temperatura de
saturacion del refrigerante y T es la temperatura de la superficie supuesta de
la superficie.
Una vez obtenido este valor, se hall6 el coeficiente de conveccion interno de
condensacion a,, cuya ecuacion se basé en el coeficiente de conveccion con

condensacion interna para tubos en posicién horizontal, que se visualiza en la

Ecuacion 2.14.

D=

pL(pL — pG)nghj,“g
.uLdi(Tsat - Tsatin)

a, = 0.555 l (2.14.)

= 1348.80 [ _ °1<]

Siendo p; y p; las densidades del refrigerante en estado liquido y gaseoso
respectivamente, k; la conductividad en estado liquido, y; la viscosidad del

refrigerante y g la gravedad.
Modelamiento Matemético para el cambio de fase

Como primer paso se plantea el ciclo de refrigeracion en cuestion para obtener
los pardmetros a usarse dentro del disefio de la planta a controlar. Para ello,
como dato inicial se asume que el condensador a disefiar sirva para un ciclo
cuya capacidad de refrigeracion sea de 575 [kW] y el refrigerante a usarse sea
en R134A. Adicionalmente, se define la temperatura de condensacion en 38
°Cy la de evaporacién en -12°C.

En el caso presente trataremos al ciclo de interés como uno simple de
compresion mecanica ideal. Por lo tanto, se puede asumiendo lo siguiente:

e Elcompresor es isoentrépico, es decir no existen perdidas de calor durante

el proceso, por lo cual se considera un proceso adiabatico.
e Laentalpiaen laentraday la salida de la valvula de expansién es la misma.

¢ No existen perdidas de presion durante el trayecto del refrigerante.

21



e El refrigerante al ingresar a la valvula de expansion se encuentra como
liquido saturado.
e Elrefrigerante al ingresar al compresor se encuentra como vapor saturado.

Esto significa que esta en estado gaseoso en su totalidad.

p (kPa)

h (kl'kg)

Figura 2.3 Diagrama Presién vs entalpia de un ciclo simple de compresion
mecanica Fuente: (Bonilla Novillo, Castelo Valdivieso, Orozco Cantos, & Jacome
Dominguez, 2008)
Mediante el uso de la herramienta EES se obtienen las propiedades
termodindmicas necesarias para determinar las caracteristicas del sistema.
En el punto 1, la entalpia se determina sabiendo que se encuentra como vapor
saturado (calidad = 1) a una temperatura de evaporacion establecida. Debido
a que el proceso de expansién es isoentélpico, se halla la entalpia del punto
4, conociendo la entalpia de punto 3. A la salida del condensador se tiene
liquido saturado (calidad = 0), con una temperatura de condensacién igual a
38°C. De esta manera se obtiene el caudal masico sabiendo la potencia de
refrigeracion y valor de las entalpias en el proceso de evaporacion del
refrigerante.
Luego, usando la entropia en el punto 1 se puede determinar la entropia en el
punto 2, dado que el proceso de compresion es isoentropico. De esta manera
se puede obtener las demas propiedades termodindmicas, sabiendo que el
proceso de condensacion se da una temperatura determinada. Finalmente,

con los detalles de los puntos 2 y 3, se determina las propiedades
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termodinamicas del proceso de condensacion, en el cual se centra esta tesis.
Las férmulas las empleadas en este procedimiento se presentan en la tabla
2.4.

Tabla 2.3. Ecuaciones empleadas para descripcion del ciclo térmico de

refrigeracién

Nombre Ecuacién
Caudal masico . Pres
_ Myer = 7~ (2.16.)
de refrigerante (hy — hy)
Trabajo del )
VVcomp = mref(hz —hy) (2.17.)
compresor
Coeficiente de
.. . Pref
eficiencia COP = (2.18)
. [/Vcomp
energeética
Relacion de P
- r, = —ond (2.19)
compresion Wevap

Un parametro importante para el disefio térmico del evaporador es la
temperatura de descarga del compresor, esta se obtiene por interpolacion con
la presion en ese punto y la entropia del punto anterior. El codigo usado en el
software EES se encuentra en la seccion de Anexos.

De acuerdo con lo establecido en el capitulo 1 el método empleado Unicamente
considera el cambio en funcion del tiempo y no de la posicién. Esto significa
gue los parametros del condensador y las propiedades del fluido y materiales

permanecen constantes sin importar su posicion.
2.6.1. Andlisis de conservacion de la masa en el interior del tubo

El principio de conservacion de masa de acuerdo con (Cengel, Boles, &
Kanoglu, 2016) se establece como: la transferencia neta de masa hacia un
volumen de control durante un intervalo de tiempo es igual al cambio neto
en la masa total que esta dentro de ese volumen en ese intervalo. Por lo

tanto, queda definido de la siguiente manera:
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2.6.2.

dmv—Tefvc
dt

Donde m,,; es el caudal masico que ingresa al volumen de control y mg;

= Tt — Msay (2.20.)

corresponde al de salida. Para el caso del volumen de control del
condensador en la entrada tenemos vapor saturado y en la salida una
fraccion de vapor saturado se condensa y la otra permanece en estado
gaseoso hasta conseguir la condensacion completa del refrigerante. Por lo

tanto, la ecuacién anterior queda de la siguiente manera:
= My—in = My—out — Mi—out (2.21.)

Analisis de energia del sistema en el interior del tubo

El balance de energia del sistema se define en un volumen de control
(tubos aleteados). Luego, se emplea la primera ley de la termodinamica,
indicando que el cambio de la energia del sistema en un intervalo de tiempo
At es igual a la diferencia entre el flujo de calor de entrada al sistema menos
el trabajo producido por el mismo. Inicialmente en la entrada del tubo se
tiene vapor saturado, luego pierde energia para posteriormente obtener
liquido saturado. La primera ley de la termodinamica para el volumen de
control queda definida en la siguiente ecuacion.
dt
De acuerdo con el teorema de transporte de Reynolds, una propiedad

Q-W = (2.22)
extensiva cualquiera correspondiente al sistema general puede
desarrollarse de la siguiente manera:

dBsys  d

Tt Gt Vcbp dv+fscbp (- )dA (2.23))

Reemplazando la propiedad B por la energia total E se obtiene la siguiente

expresion:

dEsys d —
=— v -7)dA
Tt d Vcepd +Lcep (- /)d (2.24.)

Siendo e la energia total por unidad de masa. Reemplazando la Ecuacion
2.24. en la Ecuacion 2.22. Se obtiene lo siguiente.

. . d —
Q—-W = —f ep dvV + f ep (Vr . r_i)dA (2.25.)
dt ve SC
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Analizado la frontera del sistema se tiene que el Unico trabajo producido es
el de la presion del refrigerante, que actta sobre un éarea diferencial de
dicha superficie. La fuerza producida por la presion se la define como
presién por area transversal, si a dicha fuerza se le multiplica por la
velocidad normal a la superficie transversal se obtiene el trabajo de la
fuerza de presion. Aplicando esto a la Ecuacion 2.25. Se establece lo

siguiente:

O — .f ﬂp (V;-7)dA = d—f ep dV + f ep (V, - )dA (2.26.)
sc P tve s¢

Reordenando las ecuaciones se puede escribir la Ecuacién 2.26. de la

siguiente manera.

. d — —
Q =d—f ep dv+f ep(Vr-ﬁ)dA+j Bref o (V; - 7)dA (2.27.)
tJyc sc sc P
Agrupando las integrales semejantes se obtiene la siguiente ecuacion.

Pre f
pP

. d .
Q== epdv+ | (e+—)p (V. -1)dA (2.28.)
SC

Cdt )y,

Sabiendo que la energia especifica es igual a e=gz +V72+ u,
despreciando los valores de energia cinética y potencial. Se obtiene la
siguiente expresion, conociendo que la entalpia especifica es igual a h =
u+ pv.
El caudal masico se puede expresar de la siguiente manera:

m= ) p (V- #)dA (2.29.)

Resolviendo las integrales correspondientes y reemplazando la Ecuacion

2.29. en la Ecuacion 2.28. Se obtiene la siguiente expresion:

. , d ,
Q + Z min hin = a (Evc) + Z Mout hout (230)
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2.6.3.

En la entrada del condensador ingresa vapor saturado y en la salida una
parte del refrigerante esta en estado liquido y otra parte en estado gaseoso.

Por esta razoén, la Ecuacion 2.30. queda de la siguiente manera:

d . . . :

a(Erv) = mrv—inhrv—in - mrv—outhrv—out - mrl—outhrl—out - Qout (231)
Dado que al sistema no se le esta afiadiendo calor, su tasa es negativa, y
esta corresponde a la transferencia por conveccion que existe entre el

refrigerante y el tubo.
Balance de energia en el tubo

En el tubo Unicamente existe transferencia de calor. De acuerdo con la
primera ley de la termodinamica, aplicada en el volumen de control (tubos
del condensador), la variacion de la energia seria la diferencia entre los

calores a la entrada y a la salida del tubo.

du . .
E = Qin-t — Qout—t (2.32))

Se determina que el calor de entrada al sistema es el calor transferido por
la diferencia de temperaturas entre el tubo y la temperatura de
condensacion, y el calor de salida corresponde al cedido hacia al aire que
pasa por las aletas del intercambiador. En ambos casos se tiene una
transferencia de calor por conveccion forzada, el refrigerante en el interior
del tubo presenta una conveccion forzada interna, y para el aire tomado de
la atmosfera una conveccion forzada exterior. De esta manera la Ecuacion

2.32. quedaria de la siguiente manera:

du _
— = @;Ai(Teona — Tt) — @eNaAe(Ty — Tair) (2.33.)

dt
Siendo los valores de «; Yy a, los coeficientes de conveccién en el interior
y el exterior del serpentin respectivamente, A, el area exterior, A; el area
interior de los tubos, n,; la eficiencia de las aletas, T,,,4 la temperatura de
condensacion del refrigerante, T, la temperatura del tubo y T, la
temperatura promedio del aire.
Finalmente, al resolver el lado izquierdo de la ecuacién, la energia interna

del tubo corresponde a la energia térmica que el material puede absorber.
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2.6.4.

Es decir, se relaciona con la masa y el calor especifico del tubo. De esta

manera la Ecuacion 2.33. quedaria finalmente como:

d _
amtcptTt = aiAi(Tcond - Tt) - aenalAe(Tt - Tair) (2-34.)

Balance de energia en el aire circundante al intercambiador

La masa de aire es tomada de la atmosfera e ingresa hacia el interior del
condensador cumpliendo la funcién de transferir el calor desde los tubos
hacia el medio ambiente. Cuando dicha masa de aire ingresa al
intercambiador recibe el calor latente de vaporizacién, generado por el flujo
de refrigerante. Al realizar el respectivo balance de masa en el volumen de

control quedaria expresado de la siguiente manera:

d , ,
> Mair = Mair-in — Mair-out (2.35.)

dt

De este analisis se puede asumir que la masa de aire de entrada es igual
a la del aire de salida, debido a que la diferencia de temperatura entre
ambos puntos no es considerable. El aire circundante se encuentra a baja
presion constante (presion atmosférica), se asume una misma densidad
dentro del volumen de control y se lo considera como un gas ideal. Con
dichas suposiciones se procede a realizar el balance de energia usando
como volumen de control el aire exterior que ingresa al intercambiador, para
ello se puede emplear la misma ecuacién usada en el analisis del
refrigerante (Ecuacion 2.37.). Obteniendo la siguiente expresion:

dmgrhgir : ’
T = mair—inhair—in - mair—outhair—out + Qin (2-36-)

El calor de entrada al volumen de control corresponde al dado por la
diferencia de temperaturas entre los tubos del intercambiador y la
temperatura promedio del aire. Esta Ultima corresponde al promedio
obtenido entre la temperatura de entrada y salida del aire:

Tair — Tair—in +2Tair—out (2.37.)

De acuerdo con lo anterior se define al Q;,, con la siguiente expresion:
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2.6.5.

2.6.6.

Qin = AeNqAe(T; — Tair) (2.38.)
Siendo esta tasa de calor igual a la usada para el balance de energia en el
tubo. Finalmente, una expresion para representar al calor especifico a

presién constante es la siguiente (Cengel, Boles, & Kanoglu, 2016):

_ (0h
Cp = (ﬁ)p (2.39.)
Finalmente, en la Ecuacion 2.45. se reemplaza las ecuaciones 2.44.y 2.43.

Obteniendo como resultado la siguiente expresion:

dmghy; . _
% = mair—incp—air(Tair—in - Tair—out) + aeNaAe (Tt — Tair) (240)

Debido a las condiciones de trabajo del aire, se puede considerar a este
como un gas ideal por lo que el término de la variacion de la entalpia se
puede expresar de la siguiente manera, conociendo que no existe

acumulacion de masa en el volumen de control.

dToir ~
maiGC—airﬁ = mair—incp—air(Tair—in - Tair—out) + aenalAe(Tt - Tair) (241)

Analisis de masa de vapor condensado

De acuerdo con el andlisis en el interior del tubo, se obtiene la masa de
vapor que se condensa respecto al tiempo. De esta manera manteniendo
constante uno de los parametros (temperatura de condensacion) del
proceso se puede calcular el otro. Sabiendo la masa de vapor que se
condensa en el interior se puede estimar la presion parcial generada en el

interior del condensador.
Analisis de las ecuaciones de estado

Parte del modelamiento del sistema es esencial conocer lo que sucede con
la presion de condensacion en el interior. De la ecuacion 2.34. se establecid
la variacion de la masa respecto al tiempo, con dicho parametro se
determina la presion parcial de condensacion.

En primera instancia lo que se plantea es el uso de la ecuacion de gases
ideales, para ello se tiene que verificar el valor de factor de compresibilidad

Z . En el caso de que dicho factor sea cercano a 1 se puede asumir al
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refrigerante en el interior como ideal. Caso contrario se tendra que buscar
una ecuacion de estado que se adapte de mejor manera a las
caracteristicas fisicoquimicas del gas.
El factor de compresibilidad se obtuvo mediante la presion y temperatura
reducida Luego, por medio de la grafica el apéndice D de la seccion de
Anexos, donde se determind su valor.

b P 963.7[kPa] _
" P, 4059[kPa]
T =4 =380 ] = 0.40

"TT, 101[°C]

De esta manera por medio de la aproximacién de Nelson-Obert (Maddah &

0.23

Chogle, 2015) se puede determinar si es posible el uso de un lenguaje
ingenieril.

Z=0.7
El factor de compresibilidad nos indica que no es posible utilizar una
relacion de gases ideales. Para ello se utilizé una aproximacién polinomial
de primer orden para la relacion entre la presion de condensacion en

funcion de la masa de refrigerante gaseoso.
2.6.7. Analisis en espacio de estado

Un sistema dindmico puede ser expresado de varias formas, siendo las
mas comunes las ecuaciones ordinarias, en las que se indica la respuesta
de un sistema mediante derivadas de variables en el tiempo. Si bien es
cierto, las ecuaciones diferenciales son Utiles para expresar sistemas
dinamicos, no son tan amigables al momento de simular los sistemas en
modelos computacionales ya que es dificil el manejo de las derivadas.
Métodos alternativos de modelado dinamico incluyen las funciones de
transferencia, en las que las ecuaciones diferenciales se transforman a
expresiones algebraicas por medio de la transformada de Laplace, y el
espacio de estados, en donde las ecuaciones diferenciales de cualquier
orden son transformadas a una serie de ecuaciones diferenciales de primer
orden, mediante cambios de variable recurrentes. La expresion general de

un sistema en espacio de estados es:

X = Ax + Bu (2.43))
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y =Cx + Du (2.44))

Donde x es el vector de estados, y es el vector de salidas, A es la matriz
de estados, B la matriz de entradas, C la matriz de salidas y D la matriz de
transmision directa. Expresar las ecuaciones diferenciales del sistema en
esta forma facilita su manipulacién a la hora de realizar el modelo en
Simulink. A continuacion, se procede a explicar la obtencion del modelo en
espacio de estados.

Culminado el disefio térmico correspondiente del condensador se procede
a plantear las ecuaciones diferenciales que rigen la dinAmica del sistema.
Para ello, se considera al sistema térmico como un conjunto de tubos
aleteados. Reordenando las ecuaciones para el balance de energia, se
debe hacer que cumplan con un orden determinando para formar un
sistema de ecuaciones diferencias consistente, de esta manera se puede

identificar las variables de estado y las entradas del sistema.

E (Erv) = mrv—inhrv—in - mrv—outhrv—out - mrl—outhrl—out

- Qout
El calor de salida del volumen de control de la ecuacion 2.48. corresponde

(2.45.)

al cedido del refrigerante (temperatura de condensacion) hacia las paredes

del serpentin. De esta manera la ecuacion. Queda asi:

d . : .
E (Erv) = mrv—inhrv—in - mrv—outhrv—out - mrl—outhrl—out
(2.44.)
- aiAint (Tcond - Tt)
Asumiendo que el cambio en la entalpia de la masa del volumen de control
es despreciable por lo cual se puede definir como constante. De esta

manera %(E”,) gueda expresada asi:

d d d

E (Eru) = Emrvshrvs‘/c = hyps Emrvs (245)
Una vez realizado el respectivo despeje de las ecuaciones y ordenandolas
para obtener los parametros de las matrices para expresarlo en espacio de

estado la ecuacion final quedaria de la siguiente manera:
aiAiTeona  @iAiT;
hfg hfg

7 Myvp = _kmrvp +

dt + Myp—in (2.46.)
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De la ecuacion 2.40. se puede despejar aplicando la ley de la conservacion
de la energia. Para ello se asume la masa y el calor especifico del tubo
como constante, siendo Unicamente la temperatura de dicho elemento
dependiente con respecto al tiempo.

Al agrupar correctamente los términos de la ecuacion mencionada
anteriormente y despejando la derivada con respecto al tiempo se tiene la
siguiente ecuacion:

th aiAi aenaleAe aenaleAe w aiAi
— = T, Toir + ——T,
” (mtcpt o )T e,y o g T (2.47.)

Finalmente, del analisis en el exterior del serpentin se tuvo el analisis de

masa y energia, dando como resultado la siguiente ecuacion:

dm _ aexnseAexT _ aextnseAex + Zmaircpm-r
dt mai,,C t

Pair

= Mair
Toir + Zm—Tair—in (248)

air

MairCp gy,

En la figura 2.4. esta descrito el esquema de temperaturas del modelo
planteando en este documento. Donde se observa en el interior la
temperatura de condensacion, la temperatura del tubo (se ignora los
mecanismos de transferencia por conduccién) y finalmente, la temperatura

promedio del aire entre las aletas.

Teubo ()

Ta(t)

Figura 2.4 Esquema de la interaccién de temperaturas entre fluido, tubo y aire

entre aletas.
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2.7.

Obtencidn de latemperatura del aire por saturacién adiabética

Dentro de los parametros que ingresan a nuestra planta estan los valores de
bulbo seco y humedad relativa, con dichos valores se puede obtener la
temperatura de bulbo humedo la cual corresponde a la temperatura mas baja
una vez se alcance la saturacién completa del aire.

Para la obtencién de la temperatura de saturacién adiabética del aire se utilizé
la ayuda de herramientas externas que nos permitan por medio de parametros
ambientales conocidos calcularlo. Esto se encuentran en el apéndice D en
Anexos, donde se detallan los parametros ingresados considerando ciertas

caracteristicas ambientales propias de la ciudad de Guayaquil.
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CAPITULO 3

3. Resultados y Andlisis
3.1. Disefio Térmico

A partir de los parametros iniciales, se obtuvo las especificaciones necesarias

para la implementacion en las ecuaciones que se hallaron previamente en el

Capitulo 2.
Tabla 3.1. Resultados obtenidos para laimplementacién del espacio de estados.
Nombre Valor Unidad
Area de Aletas 1745.30 [m?]
Area Interna 56.10 [m?]
Area Exterior 1808.30 [m?]
Eficiencia de aletas 0.84 [adimensional]

Coeficiente de conveccién
_ 1348.80 [W/m2-K]
interno

Coeficiente de conveccion
_ 52.10 [W/m2-K]
efectivo

3.2. Modelo Realizado en Espacio de Estados

El modelo de espacio de estados se realizo a partir de la Ecuacion 2.46 hasta
la Ecuacion 2.48, dejando las expresiones analiticas obtenidas con los
parametros calculados de la siguiente forma:

dm

d;vp = _0.32mrvp + 0.46Tcong — 0.46T + My, (3.1)

dT, _
d—tt = —0.12T, + 0.061T;, + 0.574Tpng (3.2))



3.3.

Tair

dt

= 0.31T, — 0.69T i, + 0.38T4ir—in (3.3)

A partir de estas ecuaciones tanto de disefio térmico como las relaciones para
la obtencion de ecuaciones, se obtuvieron las siguientes matrices de
coeficientes de espacio de estados, las cuales se obtienen de las propiedades

y areas obtenidas en la subseccién anterior.

~0.3205  0.4583 0
A=| 0 —0.1205  0.0619 (3.4.
0 03132 —0.6883
1 —04583 0
B=|0 00586 0 (3.5,
0 0 0.3751
10 0
=lo 1 0 (3.6.)
00 1
00 0
D=[0 0 0 (3.7.)
00 0

A través de estas matrices, se obtuvo el modelo en espacio de estados en
Simulink, que tiene como entradas el flujo masico de vapor saturado, la
temperatura de condensacion y la temperatura ambiente, mientras que las
variables de estado son la masa de vapor condensado, la temperatura de los
tubos y la temperatura del aire exterior promedio respectivamente. Este
esquema se visualiza con mas detalle en la seccion de Apéndices A, colocado

después de los codigos usados para la obtencion de la planta.
Polinomios de aproximacién

Para la aproximacién de la presion con respecto a la cantidad de masa
condensada, se tuvo que realizar un polinomio a partir del volumen especifico
del fluido y asi con el volumen interno de los tubos se obtuvo el valor de masa
correspondiente a una presion parcial de condensacion. Asi mismo, se estimo

la relacién de presién con respecto a la temperatura de saturacion del fluido a
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3.4.

Masa condensada [Kg]

través de interpolaciones polinomiales. A continuacion, se visualizan los dos

polinomios obtenidos.

P = 312.003878m + 4.180792004 (3.8

T = 82791 x 1078P3 — 0.0001913P? + 0.19124P — 42.01692 (3.9.)
Donde m es la masa de vapor condensada, P es la presion de saturacién a la
gue se encuentra la masa condensada y T es la temperatura de saturacion a

la que se encuentra el sistema mostrado.
Resultados de Simulacion

En la Figura 3.1, se muestra la respuesta al escalon de la masa de vapor
condensada. Se puede observar que el sistema inicia con un valor de 1.2 [kg]
debido a que la naturaleza del refrigerante no permite tener presiones
inferiores a 51.25 [kPa]. Por eso al ingresar al intercambiador posee esa masa
inicial. Sin embargo, conforme pasa el tiempo se observa como la masa tiene
el comportamiento de una funcion de transferencia de primer orden, alcanzado

un valor estable a los 200 [s] con un valor aproximado de 2.95 [kq].

3 T

N
T
|

o
o
T
|

0.5 -

| | | 1
0 50 100 150 200 250 300
Tiempo [s]

Figura 3.1 Gréafico del comportamiento de la masa condensada en el

condensador realizado hasta llegar al nivel de la mdxima masa condensada.

Esto es consistente con la respuesta de temperatura de condensacion del
fluido mostrada en la Figura 3.2., donde la temperatura alcanza los 35.45 [°C]
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debido a las relaciones de la Ecuacién 3.8 y la Ecuacion 3.9, que permitieron
obtener la presion y temperatura de saturacion con referencia a la masa de
vapor condensada, cuyas relaciones se hallaron a partir de las propiedades
termodindmicas que fueron extraidas del programa EES.

40

30 —

IN)
=1
|

10 *

20 -

Temperatura de condensacion del fluido [°C]
S
|

-40 -

50 | | | | |
0 50 100 150 200 250 300
Tiempo [s]

Figura 3.2 Grafico del comportamiento de la temperatura de condensacioén del
refrigeranteR134A en el interior del serpentin realizado hasta llegar a la

estabilizacién de temperatura de condensacion.

La temperatura del aire promedio de salida que se muestra en la figura 3.3
muestra como el aire que circula por la superficie del intercambiador de calor
se va calentando hasta llegar a una temperatura promedio de 24.45 [°C], que

representa aproximadamente 28.90 [°C] a la temperatura con la que sale el

. . . . ., Tsqii +T
aire del intercambiador de calor debido a la relacién Ty, oy, = —2424 . entrada,
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Temperatura del aire [°C]

25

20 — —

| | | | 1
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Figura 3.3 Gréafico del comportamiento de la temperatura promedio del aire
sobre la superficie del tubo aleteado del condensador realizado hasta llegar al

equilibrio térmico.

Por otro lado, la temperatura del tubo mostrada en la Figura 3.4 confirma los
valores obtenidos anteriormente ya que, al producirse la transferencia de calor
entre los fluidos internos y externos, el aire debi6 tener una temperatura inferior
a la del tubo, mientras que el refrigerante se tuvo que mantener superior a la
del tubo, cumpliéndose porque el tubo llegd a una temperatura aproximada de
29.8 [°C].
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3.5.

Temperatura del tubo [°C]
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Figura 3.4 Grafico del comportamiento de la temperatura del tubo aleteado del

condensador realizado hasta llegar al equilibrio térmico.

Sintonizacion del controlador

Una vez obtenido los resultados de la planta se estimé una funcion de
transferencia con la entrada y salida que se desea controlar. Para ello se
empled la funcién tfest.m, la cual estima una funcién de transferencia en el
dominio del tiempo al ingresar los datos de entrada que corresponden al caudal
masico de refrigerante en estado de vapor saturado, y la salida que es la masa
de refrigerante que se condensa en el interior del intercambiador. La funcién
de transferencia obtenida es la siguiente:

0.0003294
s34 0.1313s52 4+ 0.01524s + 0.0004024

Gy(s) = (3.10.)

En el Apéndice D de los Anexos se encuentra el calculo detallado de la
ganancia proporcional critica mediante el criterio de estabilidad de Routh. De
acuerdo con el método de sintonizacion de Ziegler-Nichols se mantiene fijo las
ganancias integrales y derivativas para luego conseguir un sistema
marginalmente estable Unicamente con la ganancia proporcional. De manera

tedrica se puede obtener si se conoce la funciéon de la planta mediante la
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ecuacion caracteristica para un sistema en lazo cerrado, siendo la siguiente
para la planta correspondiente a esta tesis:
s34+ 0.1313s% + 0.01524s + 0.0004024 + 0.0003294K, =0

Siendo el valor de K,, correspondiente al K., siempre y cuando se cumpla que
el sistema sea marginalmente estable. El valor teérico obtenido para el K., es
igual a 4.85 unidades.

En la Figura 3.5 se observa el comportamiento oscilatorio sostenido al
momento de aplicar el K., obtenido teéricamente. En el Apéndice D de la
seccion de Anexos también se detalla el calculo de la frecuencia de oscilacion

para después determinar el periodo de oscilacion teorico, siendo de 49.4 [s].

4.5 T 1 T T T T

2 .
X 1845 X 2339
Y 4.303 Y 4.274

o N W
2 N (2] w (] IS

Masa de vapor condensado [kg]

0.5

| | | | | 1 |
0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000
Tiempo [s]

Figura 3.5 Grafico resultante al implementar la constante critica para el disefio de

un controlador por el método de Ziegler Nichols

Una vez conocido los pardmetros a usarse se procedié con el disefio de 2 tipos
de controladores mediante el método de Ziegler-Nichols, el primero un PI
cuyas ganancias de proporcional, integral y derivativa se obtuvieron de la
siguiente manera:
K, = 0.45K,, = 0.45(4.85) = 2.18
T; = 1.2P., = 1.2(49.4) = 59.28
T;=0
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Dando como resultado el siguiente controlador:

G.(s) = 2.18 (1 + (3.11.)

59.28 s)

En la Figura 3.6 se observa la salida del sistema a una entrada escalén al

implementar el controlador Pl disefiado.

35 T T T T
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Figura 3.6 Gréfico resultante al implementar un controlador Pl con pardmetros

obtenido por el método de Ziegler Nichols

Posteriormente se disefia un controlador PID por el mismo método de Ziegler-
Nichols, cuyos parametros se los determiné de la siguiente manera:
K, = 0.6K,, = 0.6(4.85) = 2.21
T; = 0.5P.,. = 0.5(49.4) = 24.7
T; = 0.125P,, = 0.125(49.4) = 6.175

G, =221 (1 + + 6.175 s) (3.12)

24.7 s

En la Figura 3.7 se observa la salida del sistema al implementar el controlador

PID calculado por el método de Ziegler-Nichols a una entrada escalén.
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Figura 3.7 Gréfico resultante al implementar un controlador PID con

pardmetros obtenido por el método de Ziegler Nichols [Autoria propia].

Con el controlador Pl obtenido por el método de Ziegler-Nichols se
determinaron las siguientes especificaciones transientes expuestas en la

Tabla 3.2 las cuales se obtiene de la Figura D.2 del apéndice D.

Tabla 3.2 Especificaciones transientes del controlador Pl a través del método de

Ziegler — Nichols.

Especificaciones Transientes Valor Unidad
Tiempo pico 41.60 [s]
Porcentaje Overshoot 8.91 %
Tiempo de subida 19.90 [S]
Tiempo de estabilizacion 254.00 [s]

De igual manera con el controlador PID obtenido por el método de Ziegler-

Nichols se obtuvieron las siguientes especificaciones transientes:
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3.6.

Tabla 3.3 Especificaciones transientes del controlador PID a través del método de

Ziegler — Nichols.

Especificaciones Transientes Valor Unidad
Tiempo pico 38.10 [S]
Porcentaje Overshoot 11.10 %
Tiempo de subida 18.50 [S]
Tiempo de estabilizacion 105.00 [s]

Al comparar las especificaciones transientes de ambos controladores se
observa una reduccion en el tiempo de estabilizacion para el caso del
controlador PID, lo que significa una mejoria de la planta al implementarse el

controladore en lazo cerrado.
Optimizacion del controlador

En primera instancia con los controladores PID y Pl implementados se
procedié con la optimizacion de estos mediante la herramienta de MATLAB
llamada SISOTOOL (The Math Works Inc., 2020). Para el caso del controlador
Pl en la Figura D.3 de la seccidén de Anexos se encontrd por medio del lugar
geométrico de las raices la respuesta de la planta al aplicar un controlador Pl
optimizado ante una entrada escalén. Con el cual se pudo obtener un mejor
tiempo de estabilizacién y un menor porcentaje Overshoot comparado con el
Pl calculado por medio del método de Ziegler-Nichols. El controlador PI

optimizado se describe a continuacion:

G, (s) = 0.92905 (1 + (3.13)

140.046S )
Al implementarlo con la planta en lazo cerrado se obtuvieron las siguientes

especificaciones transientes, las cuales se describen en la Tabla 3.4.
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Tabla 3.4 Especificaciones transientes del controlador Pl optimizado mediante la
herramienta SISOTOOL

Especificaciones Transientes Valor Unidad
Tiempo pico 38.1 [S]
Porcentaje Overshoot 111 %
Tiempo de subida 18.5 [S]
Tiempo de estabilizacion 105 [s]

De igual manera se realiz6 la optimizacion del controlador PID mediante el uso
de la herramienta SISOTOOL para obtener mejores especificaciones
transientes comparado con el controlador obtenido mediante el método de
Ziegler -Nichols. Le respuesta del sistema al implementar el controlador PID
sin optimizarlo produjo un porcentaje del 11.10% de Overshoot, un tiempo pico
de 38.10 [s], 38.1 [seq]. Y un tiempo de estabilizacion de 105 [seg]. Se desea
obtener una mejora en las especificaciones transientes antes mencionadas,
por lo cual en la Figura D.4 de la seccion de Anexos se observa el disefio del
controlador PID mediante la herramienta Sisotool. El controlador PID

optimizado se describe a continuacion:

Gy (s) = 2.7504 (1 + +8.7265 s ) (3.14)

34.90s
La salida del sistema con respecto a una entrada escalén nos da como

resultado las siguientes especificaciones transientes al aplicar el controlador
PID optimizados en lazo cerrado (Ecuacion 3.14.), las cuales se detallan en la
Tabla 3.5
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Tabla 3.5 Especificaciones transientes del controlador PID optimizado mediante la
herramienta SISOTOOL

Especificaciones Transientes Valor Unidad
Tiempo pico 76.7 [S]
Porcentaje Overshoot 3.97 %
Tiempo de subida 16.3 [S]
Tiempo de estabilizacion 85.5 [s]

Una vez obtenido todas las funciones de transferencia de los controladores en
cuestion se obtiene la salida de estos para la respectiva comparacion. Para
una mejor visualizacion de los resultados la respuesta del sistema ante una
misma entrada escaldén para cada uno de los controladores disefiados se
graficara en un mismo plano, tal como se visualiza en la Figura 3.8.

4 T

I
—— P Ziegler-Nichols
Pl Optimizado
PID Ziegler-Nichols
35 PID Optimizado | |

Masa de vapor condensado [kg]

05— -

| | | | | | | | |
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0 50 100 150 200 250 300 350 400 450 500
Tiempo [s]

Figura 3.8 Grafico comparativo entre los diferentes controladores disefiados

[Autoria propia].
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Analisis de Costos

Durante la designacion, se realizo la cotizacion de elementos necesarios para
la futura implementacion del controlador, obteniendo como capital de inversion

inicial el valor indicado en el total de la Tabla 3.6.

Tabla 3.6 Tabla de costos iniciales para la obtencién del capital de inversion

Cotizacion de un controlador de temperatura

L . . Precio .
Item Descripcion Unidad | Cantidad Unitario Precio Total
Equipos usados en la Instalacién
1.1 | Controlador PID 1 1 $228.78 $228.78
Regulador de
1.2 Caudal 1 1 $ 254.20 $ 254.20
1.3 | Sensor RTD 1 1 $70.20 $70.20
Condensador
1.3 adiabatico 1 1 $ 80,000.00 $ 80,000.00
Total equipos $ 80,553.18

Mano de obra

Mano de obra por
2.1 | instalacion del 1 1 $ 350.00 $ 350.00
controlador

Mano de obra por
2.2 | programacion del 1 1 $ 800.00 $ 800.00
controlador

Total mano de obra $ 1,150.00
Subtotal Proyecto $81,703.18
IVA (12%) $9,804.38
Total $91,507.56

Por otro lado, se realizaron los costos anuales después del afio de inversion
cuyo valor como propuesta tiene un ahorro de $ 18,216.00, debido a que posee
un menor consumo de electricidad y de agua, aunque en Ecuador, este
segundo valor no tiene un gran impacto debido a que el consumo de un metro
cubico apenas bordea 83 centavos de dolar. A continuacion, se presenta en la
Tabla 3.7 de los costos anuales por mantenimiento, agua, energia eléctrica y

refrigerante.

45



Tabla 3.7 Costos anuales de la propuesta vs un equipo comercial (Condensador

Evaporativo).

Costos Anuales Propuesta Equipo Comercial
Mantenimiento del equipo $2,000.00 $2,000.00
Consumo Energético $ 8,568.00 $10,080.00
Consumo de Agua $1,494.00 $ 1,500.00
Refrigerante $648.60 $648.60
Total mes $12,710.60 $ 14,228.60
Total Ao $ 136,527.20 $ 154,743.20

Debido a que no se obtienen datos reales de los ingresos de una empresa, se

decidié calcular el VAN y TIR a través de los egresos, asumiendo que los

ingresos obtenidos son iguales a los egresos con el sistema del equipo

comercial, mientras que los egresos fueron acordes a los de la propuesta

actual, manteniendo un margen de flujo de $ 18,216.00. Debido a que las tasas

de consumo energético y de agua potable no son fijas anualmente, se

considero un crecimiento del 5% anual tanto en ingresos como egresos. Donde

se obtuvieron los valores de VAN y TIR que se muestran en la Tabla 3.8.

Tabla 3.8 VAN y TIR proyectados con un margen de ingresos de $ 18216.00

VAN $50,848.20
TIR 20%

3.8. Discusién

Como se visualiza en las secciones del capitulo se tuvieron que realizar

distintos célculos referentes a dimensionamiento, disefio térmico y disefio del

controlador. Para el primer topico se realizaron los calculos de las areas del

intercambiador de calor, obteniendo resultados para que sea un

intercambiador de 4 pasadas de 80 tubos cada una, con los diametros

propuestos. Estos calculos fueron base fundamental para la obtencion de los
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coeficientes de conveccion del refrigerante y el aire circundante, cuyos valores
dieron 1348.80 [W/m2 K] y 52.10 [W/m2 K] respectivamente, teniendo en
cuenta que estos paradmetros son necesarios e indispensables en el calculo de
los coeficientes de las ecuaciones obtenidas a través del balance energético.
Como se menciond, al obtener los valores a través del dimensionamiento y el
disefio térmico, se realizaron las ecuaciones pertinentes para determinar el
modelado en espacio de estados, donde se obtuvieron tres entradas y tres
salidas, siendo la variable de entrada mas importante el caudal masico de
vapor condensado. Esta entrada fue fundamental para realizar el controlador
PID, para el caso de la salida, el andlisis de la planta se bas6 en la masa de
refrigerante condensado en el interior del serpentin.

En la Figura 3.1 se tiene la relacion de masa de vapor condensada en funcién
del tiempo, donde se observa que va aumentando desde los 1.20 [kg] hasta
llegar a aproximadamente a 2.95 [kg], cuyos valores estan en el rango
permitido debido a que esta masa se relaciona directamente con la presion y
la temperatura de saturacion del refrigerante R134A, siendo importante ya que
permite conocer la temperatura de saturacion y presion de saturacion con la
cual debe de operar el intercambiador de calor. Durante esto, se puede
observar que tedricamente el valor de la masa que se debe condensar es de
3.08 [kg] por cada hilera del intercambiador debido a la relacién de masa con
respecto al volumen y densidad debido a que el ingreso Unicamente se realiza
a través de los primeros 80 tubos, dando como resultado una condensacion
total de 12.35 [kg], mientras que nuestro sistema posee una capacidad total
de 11.80 [kg], representando un error del 4.45%. El cual es aceptable dadas
las ilimitaciones del modelo y las asunciones realizadas para generar la planta
a controlar.

Para la Figura 3.2 se observa la relacion del comportamiento de la temperatura
de condensacién con respecto al tiempo, obteniendo un curva similar a la de
la masa condensada, debido a que se relacionan por las ecuaciones de
presion y temperatura de saturacion, generando un comportamiento creciente
hasta llegar a una temperatura aproximada de 35.44 [°C], siendo su valor
tedrico igual a 38 [°C], representando un error del del 6.84%, estos errores se

deben a que el modelo posee diferencias con respecto a uno ideal debido a
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las presencia de caidas de presion generadas por el fluido cuando recorre las
tuberias, haciendo que el mismo disminuya levemente la temperatura al salir
del condensador.

En la Figura 3.3 se observa como se comporta la temperatura del tubo con
respecto al tiempo transcurrido, donde se comprueba que el tubo tiene que
estar en una temperatura entre la temperatura de condensacién del
refrigerante y la temperatura de salida del aire. Con un valor de 29.8 [°C], se
verifica la temperatura que posee el Acero AISI-302, es coherente ya que la
temperatura del aire se encuentra por debajo de este valor, y este descenso
de temperatura se observa debido a que el flujo masico del aire es mucho
mayor que el del fluido interior, causando un descenso de temperatura de mas
de 6.00 [°C] al compararlo con su valor inicial.

Finalmente, en la Figura 3.4 se pudo observar la temperatura promedio del
aire con respecto al tiempo, conociendo su valor inicial y sabiendo que nos
referimos a un promedio, se puede obtener la temperatura de salida del aire
con un valor igual 28.90 [°C], comprobando asi lo mencionado anteriormente
ya que se encuentra por debajo de la temperatura del tubo, haciendo que su
valor obtenido tenga un incremento de 8.90 [°C] debido a que este adquiere el
calor disipado por el refrigerante.

Teniendo en cuenta las gréficas originales, se centrd en la ilustracion de flujo
masico del vapor saturado, ya que permitio realizar un controlador para poder
mejorar el tiempo de respuesta del sistema de condensacion. Por esto, se
realizé el método de Ziegler Nichols para la obtencién de dos controladores,
donde se puede visualizar el comportamiento de cada uno de ellos en la Figura
3.6 y Figura 3.7, se visualiza que el tiempo de estabilizacion es mayor al de la
planta, por lo que este parametro es fundamental optimizarlo.

Por aquello, se tuvieron que reducir las respuestas del sistema controlado, por
lo que se tuvieron que modificar las especificaciones requeridas al inicio, tal
como se visualiza en anexos el proceso se llevé a cabo en SISOTOOL, con el
fin de reducir tanto el porcentaje de Overshoot y el tiempo de estabilizacion del
sistema. Durante el proceso, se pudo comprobar que a medida que se variaba
la constante de proporcionalidad, menos tardaba el sistema en responder,
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cuya relacion, permite un mejor tiempo de estabilizacién, reduciéndose a 85.4

[s]
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CAPITULO 4

4. CONCLUSIONES Y RECOMENDACIONES

4.1.

Conclusiones

El calor disipado tedrico por el condensador adiabatico es de
aproximadamente de 575.00 [KW], cuyo valor es el calor latente del
refrigerante R134A a una temperatura de 38 [°C], en contraste, el modelo
matematico realizado considerd, insignificantes ciertas pérdidas de calor
como lo son las de conduccion radial, causando un porcentaje de error
inferior al 10%, por lo que las suposiciones propuestas estan dentro del
margen permitido, ya sea para una practica de laboratorio o para fines
académicos.

Esto se visualizé durante el proceso donde el vapor saturado pasa por el
intercambiador de calor del condensador, siendo la parte mas critica del
disefio, ya que se tiene aire humedecido obtenido a partir de la union de
particulas de agua y aire en un panel hidrofébico ubicado antes del
intercambiador, causando asi, que el aire tenga una temperatura inferior a
los 25 [°C] (ambiental). Por lo tanto, se ha visto un incremento en la
temperatura del aire, llegando casi a los 28.9 [°C] en promedio. Por otro
lado, las pérdidas o desperdicio de agua se han visto reducidas, en
comparacion a otros condensadores, como lo son las torres de enfriamiento
y los condensadores evaporativos, cuyo uso se basa en agua bombeada
para lograr la condensacion del refrigerante.

El tiempo de estabilizaciébn para condensar la masa completa de vapor
saturado que pasa por el condensador ha sido considerablemente alta, por
lo que, se ha realizado la implementacion de un controlador PID para la
mejora tanto en tiempos de respuesta del sistema y optimizacioén del equipo
ante perturbaciones externas, siendo de gran ayuda para que la planta se
mantenga funcional ante distintos factores considerables como las caidas
de presion, permitiendo una estabilizacion de la temperatura de

condensacion en un menor tiempo y convirtiendo la masa del refrigerante
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4.2.

a liquido saturado en igual proporcion al tiempo de la temperatura de
condensacion.

e Se ha logrado los objetivos propuestos durante el semestre para la
elaboracion tanto de un sistema robusto de un condensador adiabatico,
como para la implementaciéon de un controlador, que permita disminuir
perturbaciones del sistema en estado estacionario, mejorando las

respuestas que brinda la planta realizada.
Recomendaciones

Se deberia expandir el proyecto para la obtencion de valores mas aproximados
alarealidad, ya que ahi se incluirian las pérdidas de presion que generan otros
elementos importantes como valvulas y bombas de succién para la
humidificacién del aire.

Ademas, para futuros proyectos de titulacién y/o investigacién, si se desea
mejorar el modelo propuesto, se puede afadir un ventilador para la
controlabilidad del flujo méasico o volumétrico del aire, sin establecer que es
constante. Al realizar aquello, hay que recordar que se esta convirtiendo en un
sistema no lineal.

Se recomienda usar otro tipo de refrigerante en la simulacién de la planta para
comprobar que los valores obtenidos estén acordes a la realidad, recordando
gue el proyecto esta enfocado a fines académicos debido al margen de error
obtenido
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APENDICE A
CODIGO REALIZADO PARA LA SIMULACION (MATLAB)

clear all
close all
clc

%% Entradas

T in aire = 20; 5[K]

m air dot = 47.47; %[Kg/s]
m R134A dot = 3.5; %[Kg/s]

T in R134A = 38; 3[K]

T sat in = T in RI134A - 9;
%% Parametros de disefo

% Calores Especificos
Cp_air = 1007; %[J/kg-K]
Cp_R134A g = 1104; %[J/kg-K]
Cp RI34A 1 = 1487; %[J/kg-K]
Cp_tubo = 490; %[J/kg-K]

% Entalpias
_vap = 165.1*1000; %[J/kg]

oy

[

% Propiedades

rho vapor = 47.35;

rho liquido = 1155;

g = 9.81;

K liquido = 0.07675;

viscosidad liquido = 0.0001653;

di = 0.0186;

% Coeficientes de conveccidn

Ja = Cp R134A 1*(T_in R134A - T sat in)/h vap;
hcond prim = h vap* (1+3/8*Ja);

alpha i = 0.555* ((rho_liquido* (rho liquido -
rho vapor) *g*K liquido”3*hcond prim)/(viscosidad liquido*di* (T in R134A -
T sat in)))"0.25; $[W/m"2-K]

alpha e 52.1; %$[W/m"2-K]

% Areas

A int = 320*pi*di*3;%[m"2]

At =76.6; 3[m"2]

A f = 1745;

A e = 1808;

% Aletas

n aletas = 0.8421;

n aletas superficie = 1-(1-n _aletas)*A f/A e;
% Masas

3

. R134A = 320*rhoivapor*pi*diA2/4*3; s [kagl
m air = m R134A*h vap/(Cp_air*8); %[kg]
m tubo = 5.6*320*1.5; %[kg]

o

% Constantes Diagrama de bloques
% Ecuacién 1



C 1 = ((alpha i*A int/(m R134A*h vap))* (+T_in R134A - 37) +
(m_R134A dot/m R1343));

C 2 = alpha i*A int/h vap;

cC3=1;

C 4 = alpha i*A int/h vap;

o

Ecuacién 2

5 = alpha e*n aletas superficie*A e/ (m tubo*Cp tubo);
6 = alpha i*A int/(m_tubo*Cp tubo);
7=C5+ C 6;

Q0

©

$Ecuacién 3

C 8 = alpha e*n aletas superficie*A e/ (m air*Cp air);
C 9 = 2*m air dot/m air;

C 10 =C8 + C 9;

%% matrices Espacio de estados

A = [-C 1 cC20;0 -C.7 C.5;0 cC 8 -C_10]; % [mvsc Tt Ta]
B=[C3-C40; 0¢C=®620; 00C09]; %5[MVSET TC TAE]

c=10100; 010; 0O01];

D= [0O0O0; 0O0O0; 0O0O071;

%% Simulaciodn

Fs = 1024;

dt = 1/Fs;

tsim = 300;

out = sim("CONDENSADOR.slx",tsim);

%% GRAFICOS
figure (1)
plot (time, Temp out)
grid on
xlabel ("Tiempo [s]")
ylabel ("Temperatura de condensacién del fluido [°C]™)

figure (2)

plot (time, masa_cond)

grid on

xlabel ("Tiempo [s]")

ylabel ("Masa condensada [Kg]")

figure (3)

plot (time, Temp_ tubo)

grid on

xlabel ("Tiempo [s]")

ylabel ("Temperatura del tubo [°C]")

figure (4)

plot (time, Temp aire)

grid on

xlabel ("Tiempo [s]")

ylabel ("Temperatura del aire [°C]")

%% Definicidén de las funciones de transferencia
% Funcion de transferencia para la entrada de masa de vapor
Matriz in = repmat (m_R134A dot,size(Temp out,1),1);



np = 3;

tt =iddata(masa_cond,Matriz in,dt);

sys tfest (tt,np):;

opt = stepDataOptions('StepAmplitude',m R134A dot);
step (sys, opt)

CODIGO REALIZADO PARA OBTENCION DE AREAS Y COEF EXTERIOR DE
CONVECCION

clear all
close all
clc

rho _vapor = 47.35;
rho liquido = 1155;
rho aire = 1.18;

mu aire = 0.00001893;
cond aire = 0.02625;
Pr = 0.71;

cond _aletas = 206;

%% TUBOS
n t hilera = 80;
n_t total = 320;

%% Especificaciones

di = 0.0186;

de = 0.0254;

d a=0.0572;

e = 0.00041;

sep _aletas = 0.0019;

sep vertical = 0.06033;
sep _horizontal = 0.05207;
altura = 0.0159;

Longitud = 3;

A = n t total*Longitud*pi*(0.5*(d a"2-de”2)+d a*e +
de*sep_aletas)/(sep_aletas + e);

Af = n t total*Longitud*pi* (0.5*(d a”2-de”2)+d a*e)/ (sep_aletas + e);
Aw = n_t total*Longitud*pi* (de*sep aletas)/(sep aletas + e);

At = n_t total*Longitud*pi*de;

A At = A/At;

Smin = n t hilera*Longitud* (sep vertical- de - 2*e*altura/(sep aletas + e));
S 0 = (n_t hilera+0.5)*sep vertical*Longitud;

exilon = Smin/S _0;

%Velocidad

M dot = 47.47;
vmax = M dot/ (Smin*rho_aire);
$% FLUJO MASICO

m _air dot = vmax*Smin*rho aire;
= vmax*de*rho aire/mu aire;

o



Nu =

0.242*Re”0.688* (sep_aletas/altura)~0.297* (sep _vertical/sep horizontal)"

0.091)*Pr"~(1/3);
alpha = cond aire/de*Nu;

y = de*0.5*(d _a/de - 1)*(1 + 0.35*log(d a/de));
coeff = (2*alpha/(e*cond aletas))”0.5*%y;

nfins = tanh(coeff)/coeff;

n aletas superficie = 1-(1-nfins)*Af/A;

alpha eff = ((nfins*Af + Aw)/A)*alpha;

alpha real = alpha eff*A At;

CODIGO REALIZADO PARA COEFICIENTE INTERNO DE CONVECCION

m RI134A dot = 3.5; %[kg]
m_ind dot = m RI134A dot/(80*pi*0.0186"2/4);

Re 10 = m_ind dot*0.0186/0.0001653;
Pr L = 3.203;

alpha LO = 0.021%0.07675/0.0186*Re LO"0.8*Pr L"0.43;

rho vapor = 47.35;

rho liquido = 1155;

alpha in = alpha LO* (1+1* (rho liquido/rho vapor - 1))70.5;
alpha out = alpha LO* (140* (rho liquido/rho vapor - 1))"0.5;

alpha prom = (alpha out + alpha in)/2;

MODELO EN SIMULINK DEL CONDENSADOR
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APENDICE C
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APENDICE D
CALCULOS DE BULBO HUMEDO

El aire ambiente promedio en Guayaquil se encuentra 27 [°C] y su humedad relativa mas
baja es del 52.4%. Con estos parametros se realizé la estimacion de la temperatura del

bulbo himedo, cuyo desarrollo se muestra a continuacion:

Introducir temperatura y altitud:
Temperatura:

Altitud:

€

=S
I\I
3

Introducir el parametro conocido:
@® Temperatura Bulbo Himedo
O Humedad Relativa

Valor:

Diagrama psicrométrico interactivo:

a/kg

46

41

Entalpia Constante
h.r. constante
Punto fijo

Punto movil

oo|

Puntos de rocio

1 16 18 19 20 22 23 256 26 27 20 30 32 33 34 338 37 3¢ «



CALCULOS DE CONTROLADOR
s34+ 0.1313s%2 + 0.01524s + 0.004024 + 0.0003294K

S=jw

(jw)® + 0.1313(jw)? + 0.01524(jw) + 0.004024 + 0.0003294K
jw(0.01524 — w?) + (0.001999 — 0.1313w?) = 0

rad
»w =v0.01524 = 0.1234 [T]

21 21
P =—

® 01234

= 50.91 [s]

Aplicando:
s3 + 0.13135s2 + 0.015245s + 0.004024 + 0.0003294K
s3 1 0.015245
s? 0.1313 0.004024 + 0.0003294K

1 0.002001012 — 0.004024 — 0.0003294K
0.1313

0.004024 + 0.0003294K

0.002001012 — 0.00402 — 0.0003294K _ 0
0.1313 B

0.001598612 — 0.0003294K = 0

K. = 4.85



Step Response

1.2
System: GP. System: GP,
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Peak amplitude: 1.11
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Figura D.1. Especificaciones transientes para el controlador PID obtenido a través del

meétodo de Ziegler Nichols.

Step Response
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Figura D.2. Especificaciones transientes para el controlador Pl obtenido a través del

meétodo de Ziegler Nichols.



| Root Locus Editor for LoopTransfer_C

Root Locus Editor for LoopTransfer_C
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Figura D.3. Disefio del controlador Pl optimizado mediante la herramienta Sisotool.
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Figura D.4. Disefio del controlador PID optimizado mediante la herramienta Sisotool.
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