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Resumen 
 
Este artículo propone un nuevo sistema híbrido basado en métodos de refrigeración activa y 
concentración de vapor para recuperar agua del aire ambiente. Este sistema está compuesto por 
tres ruedas desecantes, una membrana selectiva de vapor, dos intercambiadores de calor aire-
aire y un Ciclo de Compresión de Vapor. Adicionalmente, se modela un sistema simple basado 
en el ciclo de compresión de vapor utilizado como referencia. Ambos sistemas se evalúan a través 
de su producción anual de agua y su consumo específico de energía para 9 ciudades distribuidas 
a lo largo de Chile. Cada componente se modela de forma modular y se integra en un modelo 
global en Python. Los resultados de la simulación muestran que el sistema híbrido permite reducir 
el consumo de energía en un 26.1% en comparación con el sistema simple basado en el ciclo de 
compresión de vapor, siendo la estación de verano la que muestra la mayor diferencia con un 
valor de 30.3% y la estación de otoño la menor con un 20.5%. La tasa de recolección promedio 
de agua del sistema simple basado en un ciclo de compresión de vapor es de 6.4 L·h-1 y para el 
sistema híbrido de 30.9 L·h-1, con consumos específicos de energía de 0.649 y 0.484 kWh·L-1, 
respectivamente. Además, el sistema híbrido aumenta el rango de operación, pudiendo operar el 
99% del total de las condiciones meteorológicas evaluadas frente a un 80.7% del sistema simple 
basado en el ciclo de compresión de vapor. Sin embargo, a pesar de la reducción global del 
consumo específico de energía en el sistema híbrido, el sistema simple basado en el ciclo de 
compresión de vapor tiene un menor consumo de energía para humedades específicas 
superiores al 80%. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Palabras claves: Sistema de recolección de agua, Escasez de agua, Ciclo de compresión de 

vapor, Rueda desecante, Membrana selectiva, Modelo computacional numérico. 
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NOMENCLATURA 
 

𝐴  Área, m2 

�̇�  Flujo capacitivo, W·K-1 

𝑐𝑝  Calor específico, Jkg-1·K-1 

𝐶𝑟   Razón de flujo capacitivo 
𝐷  Diámetro, m 
𝑓  Factor de fricción  

ℎ  Entalpía específica, Jkg-1 

ℎ𝑐𝑣  Coeficiente convectivo de transferencia de calor, Wm-2·K-1 

𝑘  Conductividad térmica, W·K-1·m-1 

𝐿  Largo, m 

�̇�  Flujo másico, kg·s-1 

�̇�  Flujo molar, mol·s-1 
𝑁𝑢  Número de Nusslet 

�̇�  Permeabilidad, mol·s-1Pa-1·m-2 
𝑃  Presión, Pa 

𝑃𝑟  Número de Prandtl 

�̇�  Flujo de calor, W 
𝑟  Razón 

𝑅  Resistencia térmica, W·K-1·m-2 
𝑅𝑒  Número de Reynolds 

𝐻𝑅  Humedad relativa, % 
𝑆𝐶  Sílice gel  
𝑆𝐸𝐶  Consumo específico de energía, kW·h·L-1 

𝑡  Temperatura, K 
𝑇  Torque, N·m 

𝑈  Resistencia global térmica, W·K-1·m-2 
𝑈𝐴  Coeficiente global de transferencia de calor, W·K-1 

�̇�  Flujo volumétrico, m3·s-1 
𝑣  Volumen específico, m3·kg-1 

𝑉  Volumen, m3 

�̇�  Potencia, W 

𝑊  Humedad específica, kgw·kgas
-1 

𝑊𝐻𝑅  Tasa de recolección de agua, L·h-1 

𝑥  Propiedad térmica que evaluar 
 
Subíndices 
 

𝑎  Aire 

𝑎𝑑𝑠  Zona de adsorción 
𝑎𝑚𝑏  Ambiente 

𝑎𝑠  Aire seco 
𝑐  Contacto 

𝑐𝑎𝑡  Catálogo  
𝑐𝑑  Condensador 

𝑐𝑜𝑙𝑑  Lado frío  
𝑐𝑝  Compresor 

𝑐𝑟𝑖𝑡  Crítico 
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𝑑𝑒𝑤  Punto de rocío 
𝑑𝑟𝑦  Seco 

𝑑𝑤  Rueda desecante 
𝑑𝑦𝑛  Dinámica 

𝑒𝑥  Salida 
𝑒𝑣  Evaporador 
𝑓𝑎  Aire ficticio 
𝑓𝑎𝑛  Ventilador axial 

𝑓𝑟  Frontal 

𝐻𝐸  Intercambiador de calor 
ℎ𝑜𝑡  Lado caliente 

ℎ𝑦𝑑  Sistema híbrido 
𝑖𝑛  Interior 

𝑖𝑛𝑡  Intermedio 
𝑙  Líquido 

𝑙𝑜𝑠𝑠  Pérdida 
𝑙𝑜𝑠𝑠0  Pérdida sin carga 

𝑚  Motor 
𝑚𝑒𝑚  Membrana 

𝑛 − 𝑜𝑝𝑒𝑟 No-operación 
𝑜  Exterior 

𝑝𝑒𝑟𝑖𝑝ℎ  Periférico 
𝑟  Refrigerante 
𝑟𝑒𝑔  Zona de regeneración 

𝑠  Isentrópico 
𝑠𝑢  Entrada 

𝑠𝑢1  Suministro tras calentamiento por pérdida electromecánica 
𝑠𝑤  Barrido 

𝑣  Volumen 
𝑣𝑐𝑐  Ciclo de compresión a vapor  

𝑣𝑝  Bomba de vacío 
𝑤  Agua 

𝑤𝑏  Bulbo húmedo 
𝑤𝑒𝑡  Mojado 
 
Símbolos griegos 
 
𝛼  Factor para las pérdidas electromecánicas 
∆  Delta, diferencia 

휀  Eficacia 
𝜂  Eficiencia 

λ  Factor de potencia 
𝜌  Densidad, kg·m-3 

𝜙  Factor de flujo 
ψ  Factor de presión 

𝜔  Velocidad angular, rad·s-1 
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CAPÍTULO 1 

1 INTRODUCCIÓN 
 

1.1 Estado del arte 
 
Acorde al reporte de las Naciones Unidas sobre el Desarrollo de los Recursos Hídricos en el 
Mundo 2022 [1], más de 4 billones de personas no tienen acceso a agua potable en al menos un 
mes al año. Este nivel de escasez aumentará aún más en las próximas décadas, ya que se prevé 
que el consumo mundial de agua aumente en un 1% al año [2]. En consecuencia, se estima que 
en el año 2050 más de la mitad de la población mundial se enfrentará a un grave estrés hídrico 
[3]. Este sombrío panorama ha llevado a la comunidad científica a buscar fuentes alternativas de 
producción de agua potable. 
 
Se prevé que la desalinización se convierta en la principal tecnología de producción de agua 
potable en el futuro [4], ya que pueden procesar grandes volúmenes de agua potable. A pesar de 
esta oportunidad, la necesidad de una fuente de agua salada hace inviable la implantación de 
sistemas de desalinización en zonas no costeras [5]. Además, los sistemas basados en 
membranas requieren altas presiones, mientras que la destilación requiere agua en ebullición. En 
consecuencia, estos procesos requieren grandes cantidades de energía, que históricamente se 
ha suministrado principalmente mediante la combustión de combustibles fósiles [6], responsables 
del actual problema de cambio climático [7]. Por otro lado, se sabe que los subproductos de la 
desalinización, como la salmuera, dañan la flora y la fauna cercanas a las plantas desalinizadoras 
[8]. Teniendo en cuenta estos inconvenientes y la necesidad cada vez mayor de agua potable, 
está claro que hay que desarrollar tecnologías alternativas. 
 
El agua atmosférica es una fuente de agua dulce renovable, poco contaminada y prácticamente 
disponible en todas partes. Los métodos de recolección de agua atmosférica (AWH) pueden 
clasificarse en cuatro grupos: refrigeración pasiva, refrigeración activa, concentración de vapor y 
sistemas híbridos/integrados [9]. El método de refrigeración pasiva se basa en la deposición de 
gotas de agua por medios mecánicos. Estos sistemas no requieren una fuente de energía externa 
para su funcionamiento; sin embargo, la cantidad de agua que pueden recoger depende del área 
cubierta. Por ende, la generación de agua mediante el empleo de estos métodos es un proceso 
lento [9]. En consecuencia, se requieren grandes sistemas para producir agua suficiente para el 
consumo humano diario. Además, estos sistemas requieren condiciones atmosféricas en las que 
se forme rocío o niebla. 
 
En los métodos de refrigeración activa, el aire se enfría por debajo de su temperatura de punto 
de rocío, mediante un ciclo convencional de compresión a vapor (VCC) o mediante refrigeración 
termoeléctrica [9]. En los sistemas basados en VCC, el aire húmedo circula a través de un 
evaporador, donde se enfría por debajo de su punto de rocío, generando agua condensada. 
Zolfagharkani et al. [10] realizaron un modelo numérico para un sistema basado en un VCC de 
tamaño residencial para la región costera de Irán. En sus simulaciones estima una tasa de 
recolección de agua (WHR) de 22 a 26 L·día-1 con un consumo específico de energía (SEC) de 
0.22 a 0.3 kWh·L-1 para la configuración estudiada. El WHR estimado sugiere que los sistemas 
basados en un VCC podrían emplearse para producir agua potable en climas cálidos y húmedos. 
Esto coincide con la evaluación de Patel et al. [11], quienes determinaron que las condiciones 
ambientales óptimas para un sistema basado en un VCC son temperaturas y humedades relativas 
(HR) superiores a 35°C y 95%. Tales condiciones climáticas sólo se obtienen en zonas de clima 
tropical, donde las fuentes de agua dulce suelen ser abundantes. El problema de los sistemas 
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basados en un VCC suele estar relacionado con la baja eficiencia de la recolección de agua en 
climas secos [12]. Estos bajos valores en la eficiencia se asocian a las grandes cantidades de 
calor sensible que debe gestionar el evaporador antes que comience la condensación del agua. 
Siguiendo esta idea, una alternativa para aumentar el rendimiento de los sistemas VCC es pre-
enfriar el aire [13], [14]. Esta alternativa está respaldada por el estudio de Ibrahim et al. [13]. En 
su estudio experimental, demostraron que el pre-enfriamiento del aire permite reducir el consumo 
de energía del compresor en un 6.1%. Además, Talib et al. [14] evaluaron experimentalmente un 
sistema VCC basado en un compresor alternativo en Al-Hera, Irak (33°C y HR = 24%), el WHR 
para el sistema propuesto fue de 7.9 L·h-1 con un SEC de 1.761 kWh·L-1. Además, demostraron 
que este valor puede mejorarse pre-enfriando el aire, obteniendo valores de WHR y SEC de 13.1 
L·h-1 y 1.068 kWh·L-1, respectivamente. Los sistemas basados en tecnologías de VCC están 
restringidos a condiciones climáticas ligadas a temperaturas de punto de rocío superiores a 4°C. 
Esta restricción es empleada por diferentes equipos comerciales y de deshumidificación [12], ya 
que garantiza la no-aparición de frosting sobre el evaporador. 
 
En los métodos de concentración de vapor, el agua se recolecta utilizando técnicas de sorción o 
membranas selectivas de vapor [9]. Las técnicas de sorción pueden resumirse como sigue: En 
primer lugar, se utiliza un material adsorbente sólido para captar el agua de la atmósfera. Una 
vez que el material se satura, el agua se recupera mediante un ciclo de regeneración, que 
generalmente implica adición de calor al material adsorbente. Esto permite aumentar el contenido 
específico de humedad del aire tras la regeneración. Dentro de estas tecnologías de sorción, se 
utilizan ruedas desecantes para transferir humedad entre dos corrientes de aire en un proceso 
continuo y diferenciado. En la rueda desecante se generan dos zonas variables: la zona de 
adsorción, donde se deshumidifica el aire, y la zona de regeneración, donde el material de 
adsorción se deshumidifica con aire a temperaturas que varían entre 60 y 150°C, dependiendo 
del material de adsorción [15]. Otra tecnología es la membrana selectiva de vapor, que utiliza un 
sistema de vacío para generar un diferencial de presión entre las dos caras de la membrana. 
Permite permeabilizar las moléculas de vapor de agua, así como otros gases no condensables. 
La membrana selectiva reduce el consumo de energía en más de un 50% y duplica la cantidad 
de agua condensada en comparación con el sistema sin membrana selectiva [16]. Sin embargo, 
estos sistemas tienen un bajo rendimiento con humedades relativas inferiores al 30%, lo que los 
hace ineficaces en climas secos [17]. 
 
Los sistemas híbridos/integrados combinan dos o más de los métodos descritos anteriormente. 
Dicha combinación permite aprovechar las ventajas de cada método individual, al tiempo que 
resuelve algunos de sus inconvenientes. Por ejemplo, Heidari et al. [18] implementaron un 
sistema híbrido que combinaba un VCC con una rueda desecante. Esta implementación permitió 
reducir el consumo de electricidad en un 60%, pero aumentó el consumo de gas combustible, 
para la regeneración, en un 30% en comparación con el sistema de referencia. Sin embargo, el 
sistema reduce las emisiones de CO2 en un 18.71% y recolecta 289 L de agua en una semana. 
Además, Tu y Hwang [19] propusieron un novedoso sistema híbrido que combina ruedas 
desecantes en varias etapas con una bomba de calor. El sistema implementado permite recoger 
32.5 L·h-1 con un SEC de 0.79 kWh·L-1 a una temperatura ambiente de 40°C y una humedad 
relativa del 10%. Como último ejemplo, Wang et al. [20] evaluaron la integración de un sistema 
VCC con una membrana líquida de Filtro de Fibra de Carbono Activado (ACFF) con LiCl de sal 
higroscópica, el dispositivo evaluado permite recolectar 7.7 L·h-1 con un consumo específico de 
1.72 kWh·h-1 a una temperatura ambiente y humedad relativa de 31°C y 63% respectivamente. 
 
En resumen, los métodos de refrigeración activa funcionan bien en condiciones climáticas 
húmedas. Sin embargo, su rango de operación está limitado a condiciones climáticas con 
temperaturas de punto de rocío del aire superiores a 4°C. Los métodos de adsorción requieren 
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altas temperaturas de regeneración, lo que hace que el método dependa de una fuente de calor. 
Además, la tasa de recolección de agua es baja. Los sistemas híbridos se desarrollaron para 
aumentar la eficiencia de los sistemas de refrigeración activa mediante la incorporación de ruedas 
desecantes o membranas selectivas. De este modo se consigue aumentar el WHR y disminuir el 
consumo energético del sistema. 
 
En esta tesis se propone un sistema AWH híbrido. Este sistema se ha diseñado combinando 
sistemas AWH basados en un VCC, una membrana selectiva de vapor, tres ruedas desecantes 
y dos intercambiadores de calor aire-aire. En el sistema propuesto, la membrana y las ruedas 
desecantes se utilizan para aumentar la humedad del aire, los intercambiadores de calor para 
reducir la carga sensible en los evaporadores y el sistema VCC para condensar el agua. El 
sistema se evalúa realizando un análisis de la producción de agua y el consumo de energía en 
diferentes escenarios meteorológicos para 9 ciudades de Chile. Los resultados obtenidos se 
comparan con un sistema AWH simple basado en un VCC. Esto con la finalidad de plasmar el 
efecto de agregar diferentes equipos (ruedas desecantes, membranas e intercambiadores de 
calor) a un sistema VCC. Evidenciado para distintas condiciones climáticas y tipos de climas el 
aumento o disminución en el rendimiento del equipo en comparación a un sistema simple. 
 

1.2 Hipótesis y objetivos  

 

1.2.1 Hipótesis 
 
Un ciclo a compresión a vapor, con múltiples ruedas desecantes y una membrana separativa de 
vapor, logra mejorar la tasa de recolección de agua (WHR), reducir el consumo de energía 
específico (SEC) y ampliar el rango de operación para la captación de agua atmosférica, en 
comparación a un ciclo a compresión a vapor solo.  

 

1.2.2 Objetivos 
 

1.2.2.1 Objetivo general 
 
Evaluar mediante simulación numérica el desempeño de un sistema híbrido de recuperación de 
agua atmosférica para consumo humano.  
 

1.2.2.2 Objetivos específicos 
 
OE1: Determinar el potencial de agua en 9 ciudades de regiones (norte, centro y sur) con estrés 
hídrico o escasez hídrica.  
 

OE2: Diseñar el sistema híbrido y seleccionar sus componentes.  
 

OE3: Implementar y validar modelos de simulación de cada componente.  
 
OE4: Simular el sistema con las condiciones atmosféricas de las ciudades consideradas y 
determinar indicadores de desempeño.  
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CAPÍTULO 2 

2 METODOLOGIA 
 

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

2.2 Diseño del sistema 

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

 
 

Figura 1. Configuración del sistema simple basado en VCC. 

El sistema está diseñado para una producción de agua de 150 L·día-1, correspondiente al 
consumo mínimo de una vivienda de 3 personas [24], es decir, el hogar promedio en Chile [25]. 
El refrigerante considerado en este estudio es R290. Se emplea un compresor tipo scroll, por su 
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alta eficiencia y baja emisión de ruido [26]. Las condiciones de diseño corresponden a la presión 
atmosférica, humedad relativa y temperatura promedios, durante todo el periodo de tiempo 
considerado, de las nueve ciudades consideradas. 
 
El funcionamiento del sistema VCC está restringido a condiciones climáticas que garanticen 
temperaturas del punto de rocío superiores a 4°C en el evaporador. Por consiguiente, el sistema 
se apagará (no producirá agua ni consumirá energía) si no se cumplen estas condiciones. Este 
sistema se modela a plena carga, con un caudal volumétrico de aire y una velocidad del 
compresor constantes. 
 

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

 
Figura 2. Configuración del sistema híbrido 

Los sistemas VCC utilizan refrigerante R290. Para el diseño del sistema se consideran dos 
restricciones: el sistema sólo funciona cuando la temperatura del punto de rocío del aire que 
ingresa al evaporador II es superior o igual a 4ºC (para evitar la formación de frosting en la 
superficie del evaporador), y el caudal volumétrico de aire debe ser superior al mínimo requerido 
por la rueda desecante. Teniendo en cuenta estas limitaciones, se evalúan diferentes 
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configuraciones del sistema. Bajo la condición climática de diseño, se comprobó que ubicar la 
membrana aguas arriba de las ruedas desecantes permite aumentar la humedad específica del 
aire suministrado al evaporador en un 1.5%. Además, el uso de los intercambiadores de calor 
aire-aire permite reducir la carga sensible del evaporador utilizado para condensar el agua 
atmosférica, ya que aumentan la humedad relativa del aire a la salida hasta un 75% en el primer 
intercambiador de calor, y al 100% en el segundo. Según los resultados, tres ruedas desecantes 
es un buen compromiso entre complejidad y rendimiento. Cuando se considera una cuarta rueda 
desecante, hay que incluir un nuevo condensador, lo que aumenta el consumo energético del 
sistema. Además, una cuarta rueda desecante promueve la formación de frosting en el 
evaporador. El sistema se simula a plena carga, con un caudal volumétrico de aire y una velocidad 
fija para los 2 compresores. En la sección A del anexo se presentan más detalles de las 
configuraciones evaluadas para el sistema híbrido. 
 

2.3 Modelado de los componentes 

2.3.1 Condensador 
 
El condensador se divide en tres zonas: la zona de vapor sobrecalentado, la zona bifásica y la 
zona de líquido subenfriado [27].El ingreso de los fluidos en cada zona del condensador es 
representado por la Figura 3. El modelo del condensador se basa en un intercambiador de calor 
de tubos y aletas, con una geometría de aletas que coincide con la descrita por Rich [28]. Las 
características geométricas necesarias para el cálculo son tabuladas en la Tabla 1. El modelo 
empleado desprecia el ensuciamiento de los tubos y la caída de presión a la entrada y salida del 
colector de refrigerante.  
 

 
Figura 3. Modelo de tres zonas del condensador [27] 

 
Tabla 1. Propiedades geométricas de las las aletas empleadas por Rich [28] 

xa [mm] xb [mm] 𝛿 [mm] Dext [mm] Dh [mm] σ α [m-1] Afin/A 

31.8 27.5 0.1524 13.335 3.99 0.555 557.743 0.919 

 
Los balances de energía del lado refrigerante y aire se presentan en las ecuaciones 1 y 2. La 
ecuación de transferencia de calor corresponde a la ecuación 3. 
 
    �̇�𝑐𝑑 =  �̇�𝑟 ⋅  (ℎ𝑟,𝑠𝑢,𝑐𝑑 − ℎ𝑟,𝑒𝑥,𝑐𝑑) (1) 

 
 �̇�𝑐𝑑 =  �̇�𝑎 ⋅  (ℎ𝑎,𝑒𝑥,𝑐𝑑 − ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑐𝑑) (2) 

 
 �̇�𝑐𝑑 =  휀𝑐𝑑 ⋅ �̇�𝑚𝑖𝑛 ⋅ (𝑡𝑟,𝑠𝑢,𝑐𝑑 − 𝑡𝑎,𝑠𝑢,𝑐𝑑) (3) 

 
El rendimiento de aleta es calculado con las ecuaciones 4 a 11, considerando aletas de aluminio 

con una conductividad de 𝑘 =  172.95 W·m-1K-1. 
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𝑀 = 𝐷𝑖𝑚2 =  
((

𝑥𝑎
2

)
2

+ 𝑥𝑏
2)

1/2

  

2
 

(4) 

 
 𝐿 = 𝐷𝑖𝑚1 =  

𝑥𝑎  

2
  (5) 

 
 

𝜓 =  
𝑀 

𝑟𝑒𝑥𝑡
 , 𝛽 =

𝐿

𝑀
 

(6) 

 
 𝑅𝑒

𝑟𝑒𝑥𝑡
= 1.28 ⋅ 𝜓 ⋅ (𝛽 − 0.3)1/2  

(7) 

 
 

𝜙 = (
𝑅𝑒

𝑟𝑒𝑥𝑡
− 1) ⋅ (1 + 0.35 ⋅ 𝐿𝑛 (

𝑅𝑒

𝑟𝑒𝑥𝑡
))   

(8) 

 
 

𝑚 =  √
2 ⋅ ℎ𝑒𝑣,𝑜

𝑘𝑓 ⋅ 𝛿𝑓
  

(9) 

 
 

𝜂 =
tanh(𝑚) ⋅ 𝑟𝑒𝑥𝑡 ⋅ 𝜙

𝑚 ⋅ 𝑟𝑒𝑥𝑡 ⋅ 𝜙
  

(10) 

 
 

𝜂𝑓 = 1 −
𝐴𝑓

𝐴
⋅ (1 − 𝜂)   

(11) 

 
Finalmente, el coeficiente global de transferencia de calor se determina con la ecuación 12 y se 
estima en base a los cálculos de los coeficientes convectivos de transferencia de calor (ver 
sección 2.3.8) y las áreas respectivas. Si Acd = Ao la expresión se convierte en la ecuación 13. 
 
 

1

𝑈𝑐𝑑 ⋅ 𝐴𝑐𝑑
=

1

ℎ𝑎.𝑜 ⋅ 𝐴𝑜 ⋅ 𝜂𝑜
+

𝐿𝑛 (
𝐷𝑒𝑥𝑡
𝐷𝑖𝑛

)

2𝜋 ⋅ 𝑘 ⋅ 𝐿
+

1

ℎ𝑟,𝑖 ⋅ 𝐴𝑖
 

(12) 

 
 

1

𝑈𝑐𝑑
=

1

ℎ𝑎.𝑜 ⋅ 𝜂𝑜
+

𝐿𝑛 (
𝐷𝑒𝑥𝑡
𝐷𝑖𝑛

)

2𝜋 ⋅ 𝑘 ⋅ 𝐿/𝐴𝑜
+

1

ℎ𝑟,𝑖 ⋅ 𝐴𝑖/𝐴𝑜
  

(13) 

 
Con los datos del área del intercambiador de calor y el coeficiente global de transferencia de 
calor, se calcula el número de unidades de transferencia de calor, mediante la ecuación 14. 
 
 
 

𝑁𝑇𝑈 =
𝐴𝑜 ⋅ 𝑈𝑜

�̇�𝑚𝑖𝑛 
 

(14) 

 
En el cálculo de la eficacia del intercambiador de calor, se emplean las correlaciones presentadas 
en McQuiston et al. [26]. En las zonas sobrecalentada y subenfriada se ocupa la ecuación 15, y 
en la zona bifásica se emplea la ecuación 16. 
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휀 =
1 − 𝑒(−𝑁𝑇𝑈⋅(1−𝐶𝑟))

1 − 𝐶𝑟 ⋅ 𝑒(−𝑁𝑇𝑈⋅(1−𝐶𝑟))
 

(15) 

 
 휀𝑡𝑝,𝑐𝑑  = 1 − 𝑒(−𝑁𝑇𝑈⋅) (16) 

 
El modelo es validado con los datos suministrados por el fabricante del condensador Lu-Ve, 
determinados según la Norma BS-EN-327 [29]. El modelo predice la potencia del condensador y 
la temperatura de salida del aire con un error máximo de ±5% y ±0.5°C, respectivamente. En la 
Figura 4 se presenta la predicción de la potencia del condensador versus lo reportado por el 
fabricante para los modelos LMC3N 1510, 1511, 1520, 1531 y 1541. 

 
Figura 4. Predicción de la potencia del condensador en comparación al fabricante Lu-Ve 

2.3.2 Compresor 
 
El modelo del compresor scroll sigue la metodología sugerida por la ASHRAE Toolkit [30] para 
un compresor twin-screw. Este modelo considera un calentamiento del refrigerante a la entrada 
del compresor debido a las pérdidas electromecánicas, una compresión isocórica, isentrópica 
adiabática y desprecia las fugas internas [26]. En la Figura 5 se presenta el esquema del paso 
del refrigerante por el compresor. 
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Figura 5. Modelo del compresor scroll 

El modelo considera un calentamiento del refrigerante a la entrada del compresor (�̇�𝑠𝑢) debido a 

las pérdidas electromecánicas (�̇�𝑙𝑜𝑠𝑠), que se determinan con la ecuación 17. En esta 
modelación, se supone que el refrigerante se calienta por las pérdidas electromecánicas, por lo 

que �̇�𝑠𝑢 = �̇�𝑙𝑜𝑠𝑠,𝑐𝑝. 

 
 �̇�𝑠𝑢 =  �̇�𝑟 ⋅  (ℎ𝑟,𝑠𝑢1 − ℎ𝑟,𝑠𝑢) (17) 

 
Las pérdidas electromecánicas se modelan con la ecuación 18, donde 𝑇𝑙𝑜𝑠𝑠0 es el torque 

resistente del compresor sin carga y 𝛼 es un factor utilizado para determinar las pérdidas 

electromecánicas variables en función de la potencia interna del compresor (�̇�𝑖𝑛). 
 
 �̇�𝑙𝑜𝑠𝑠,𝑐𝑝 = 𝑇𝑙𝑜𝑠𝑠0 ⋅ 𝜔 + 𝛼 ⋅ �̇�𝑖𝑛,𝑐𝑝 (18) 

 
La compresión interna se divide en una compresión adiabática reversible (isentrópica) y una 
compresión adiabática isocórica, según la ecuación 19. 
 
 �̇�𝑖𝑛,𝑐𝑝 =  �̇�𝑟,𝑐𝑝 ⋅ (ℎ𝑟,𝑖𝑛𝑡,𝑐𝑝 − ℎ𝑟,𝑠𝑢1,𝑐𝑝) + �̇�𝑟,𝑐𝑝 ⋅ 𝑣𝑖𝑛𝑡,𝑐𝑝 ⋅ (𝑃𝑟,𝑒𝑥,𝑐𝑝 − 𝑃𝑟,𝑖𝑛𝑡,𝑐𝑝) (19) 

 
Las condiciones intermedias se determinan con la razón de volumen interno del compresor y el 
volumen específico suplido a la cámara de compresión, acorde a la ecuación 20. 
 
 𝑟𝑣,𝑖𝑛𝑡.𝑐𝑝 =

𝜈𝑟,𝑠𝑢1,𝑐𝑝

𝜈𝑟,𝑖𝑛𝑡,𝑐𝑝
 (20) 

 
La potencia del compresor se obtiene sumando la potencia de compresión interna y las pérdidas 
electromecánicas. Esto permite determinar la temperatura de descarga del compresor. 
 
Los parámetros del modelo del compresor se identifican a partir del compresor modelo 
ZH013KCU-TFM de Emerson, Copeland [31]. Este compresor está diseñado para aplicaciones 
de bomba de calor y se selecciona debido a las altas temperaturas del aire necesarias para la 
regeneración de la rueda desecante en el sistema híbrido. La identificación de los parámetros se 
realiza minimizando una función de error que contiene el error de las 3 salidas del modelo: flujo 
másico de refrigerante, potencia del compresor y temperatura de salida del refrigerante. Esta 
identificación se desarrolla utilizando la Programación Secuencial por Mínimos Cuadrados 
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(SLSQP) disponible en la librería Scipy [32]. Los parámetros identificados del modelo son 
representados en la Tabla 2. 
 

Tabla 2. Parámetros identificados del modelo 

αcp Tloos0,cp rv,in,cp Vs,cp 

0.225 0.878 3.214 9.8e-05 

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

          

a) Predicción del flujo másico a) Predicción de la 𝑇𝑒𝑥 del refrigerante 

 

c) Predicción de la potencia del compresor 

Figura 6. Predicción entre las principales salidas del modelo y datos del fabricante 
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2.3.3 Evaporador 
 
El evaporador se modela de forma similar al condensador, considerando un intercambiador de 
calor de tubos y aletas, pero en este caso debe considerarse un modelo combinado de 
transferencia de calor y masa para el lado del aire. El modelo utilizado en este estudio es el 
presentado por Ding et al. [33], quienes consideraron un régimen totalmente seco o totalmente 
húmedo del lado del aire. Adicionalmente, para la modelación se consideran las aletas 
presentadas por Rich [28]. 
 
En el régimen totalmente seco, el evaporador se discretiza en dos zonas: una zona bifásica y una 
zona sobrecalentada. Las ecuaciones utilizadas para modelar los procesos físicos en cada zona 
son las mismas que las presentadas para el modelo del condensador. El esquema de esta 
modelación es representado en la Figura 7. 
 

 
Figura 7. Modelo del evaporador en régimen totalmente seco. 

 
En el régimen totalmente húmedo, se emplea un fluido ficticio para representar el aire, este fluido 
representa los efectos de la condensación del agua. El balance energético del lado del aire se 
presenta en la ecuación 21. 
 
 �̇�𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 = �̇�𝑎 ⋅ (ℎ𝑎,𝑠𝑢 − ℎ𝑎,𝑒𝑥) −  �̇�𝑎 ⋅ (𝑊𝑎,𝑠𝑢 − 𝑊𝑎,𝑒𝑥) ⋅ 𝑐𝑝,𝑤 ⋅ 𝑡𝑤   (21) 

 
Con una muy buena aproximación, el flujo de calor del lado del aire puede determinarse en 
función de la temperatura de bulbo húmedo, según la ecuación 22. 
 
 �̇�𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 = �̇�𝑎 ⋅ 𝑐𝑝,𝑓𝑎 ⋅ (𝑡𝑤𝑏,𝑠𝑢 − 𝑡𝑤𝑏,𝑒𝑥) (22) 

 
La transferencia de calor fluido a fluido se determina con la Ecuación 23 con el método epsilon-

NTU, donde el flujo capacitivo mínimo (�̇�𝑚𝑖𝑛) corresponde al flujo capacitivo del fluido ficticio. 
 
 �̇�𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 =  휀 ⋅ �̇�𝑚𝑖𝑛 ⋅ (𝑡𝑤𝑏,𝑠𝑢 − 𝑡𝑟,𝑠𝑢) (23) 

 
El coeficiente global de transferencia de calor del evaporador (𝑈𝐴𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡) en régimen húmedo se 

determina mediante la ecuación 29. En esta ecuación, la resistencia térmica del lado del aire se 
corrige mediante la relación de calor específico para tener en cuenta los fenómenos de 
transferencia de calor y masa [34]. 
 
 

1

𝑈𝐴𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡
=

1

ℎ𝑐𝑣,𝑎 ⋅
𝑐𝑝,𝑓𝑎

𝑐𝑝,𝑎
⋅ 𝐴𝑎,𝑒𝑣

+  
𝐿𝑛 (

𝐷𝑒𝑥𝑡
𝐷𝑖𝑛

)

2𝜋 ⋅ 𝑘 ⋅ 𝐿/𝐴𝑎,𝑒𝑣
+

1

ℎ𝑐𝑣,𝑟 ⋅ 𝐴𝑟,𝑒𝑣
  

 
(29) 
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Las condiciones del aire de salida del evaporador se determinan aplicando la hipótesis 
presentada en el Handbook de la ASHRAE [35], que supone que la superficie del evaporador 
tiene una temperatura constante y una capacidad calorífica infinita, donde el aire en contacto con 
esta superficie está saturado (HR = 100%).De este nuevo conjunto de ecuaciones, se despeja la 
humedad específica del aire a la salida del evaporador. Estas son las ecuaciones 30, 31, 32 y 33. 
Las condiciones de contacto son determinadas a la temperatura de contacto y una humedad 
relativa del 100%. Con esto se calculan las expresiones para ℎ𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 y 𝑊𝑐.𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡. 

 
 ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 − ℎ𝑎,𝑒𝑥,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 =  휀𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 ⋅ (ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 − ℎ𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡) (30) 

 
 𝑊𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 − 𝑊𝑎,𝑒𝑥,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 =  휀𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 ⋅ (𝑊𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 − 𝑊𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡) (31) 

 
  휀𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 = 1 − 𝑒(−𝑁𝑇𝑈𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡) (32) 

 
 

𝑁𝑇𝑈𝑐,𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡 =
1

𝑅𝑎,𝑒𝑣 ⋅ �̇�𝑎,𝑒𝑣

 
(33) 

 
 
Por último, el régimen en el que trabaja el evaporador se determina mediante la ecuación 34. 
Esta hipótesis genera un error inferior al 5% [36]. 
 
 �̇�𝑒𝑣 = 𝑀𝐴𝑋(�̇�𝑒𝑣,𝑑𝑟𝑦, �̇�𝑒𝑣,𝑤𝑒𝑡) (34) 

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

 
Figura 8. Predicción de la cantidad de agua condensada  
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2.3.4 Rueda desecante 
 
La rueda desecante se modela utilizando la formulación presentada en el Handbook de la 
ASHRAE [35]. En esta, se utiliza una variable x que representa la propiedad a evaluar, que puede 
ser la temperatura o la entalpía. Las ecuaciones 35 y 36 se utilizan para determinar la eficiencia 
de las zonas de adsorción y regeneración respectivamente. 
 
 

휀𝑥,𝑎𝑑𝑠 =
�̇�𝑎,𝑎𝑑𝑠,𝑑𝑤

�̇�𝑎,𝑚𝑖𝑛
⋅

(𝑥𝑎,𝑒𝑥,𝑎𝑑𝑠,𝑑𝑤 − 𝑥𝑎,𝑠𝑢,𝑎𝑑𝑠,𝑑𝑤)

(𝑥𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔,𝑑𝑤 − 𝑥𝑎,𝑠𝑢,𝑎𝑑𝑠,𝑑𝑤)
 

(35) 

 
 

휀𝑥,𝑟𝑒𝑔 =
�̇�𝑎,𝑟𝑒𝑔,𝑑𝑤

�̇�𝑎,𝑚𝑖𝑛
⋅

(𝑥𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔,𝑑𝑤 − 𝑥𝑎,𝑒𝑥,𝑟𝑒𝑔,𝑑𝑤)

(𝑥𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔,𝑑𝑤 − 𝑥𝑎,𝑠𝑢,𝑎𝑑𝑠,𝑑𝑤)
 

(36) 

 
Las condiciones del aire a la salida de la zona de regeneración se determinan acorde a la 
ecuación 37 y 38 para la temperatura y la entalpía del aire a la salida, respectivamente. En la 
zona de adsorción, las condiciones del aire a la salida se pueden calcular de igual manera, 
cambiando las eficacias 휀𝑥,𝑟𝑒𝑔 por las 휀𝑥,𝑎𝑑𝑠, y cambiándole el signo. 

 
 

𝑡𝑎,𝑒𝑥,𝑟𝑒𝑔 = 𝑡𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔 −  휀𝑡,𝑟𝑒𝑔 ⋅
�̇�𝑎,𝑚𝑖𝑛

�̇�𝑎,𝑟𝑒𝑔

⋅ (𝑡𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔 − 𝑡𝑎,𝑠𝑢,𝑎𝑑𝑠) 
(37) 

 
 

ℎ𝑎,𝑒𝑥,𝑟𝑒𝑔 = ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔 −  휀ℎ,𝑟𝑒𝑔 ⋅
�̇�𝑎,𝑚𝑖𝑛

�̇�𝑎,𝑟𝑒𝑔

⋅ (ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑟𝑒𝑔 − ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑎𝑑𝑠) 
(38) 

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

Tabla 3. Geometría y parámetros de la rueda desecante WSG 770X220 

 

 
El modelo desarrollado es capaz de predecir las temperaturas del aire de salida de las zonas de 

adsorción y regeneración con un error inferior a 0.6°C, la humedad específica de salida de la 

zona de regeneración con un error inferior a 2.5% y en la salida de la zona de adsorción con un 

error inferior a 7.5%. En la Figura 9 se presenta la predicción del modelo para las condiciones 
del aire a la salida de la zona de regeneración versus lo reportado por el fabricante. 

D [m] L [m] RPH Razón �̇�𝑚𝑜𝑡,𝑑𝑤 [KW] 

0.770 0.22 24 50% 0.01 
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a) Humedad específica a la salida  b) Temperatura del aire a la salida  

Figura 9. Predicción del modelo de rueda desecante para la zona de regeneración 

 
 

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

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

Los balances de energía del lado del aire son representados en la ecuación 39 y 40 para el aire 
del lado caliente y para el aire del lado frio, respectivamente. 
 
 �̇�𝐻𝐸 =  �̇�𝑎,ℎ𝑜𝑡 ⋅ (ℎ𝑎,𝑠𝑢,ℎ𝑜𝑡,𝐻𝐸 − ℎ𝑎,𝑒𝑥,ℎ𝑜𝑡,𝐻𝐸)  (39) 
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 �̇�𝐻𝐸 =  �̇�𝑎,𝑐𝑜𝑙𝑑 ⋅ (ℎ𝑎,𝑠𝑢,𝑐𝑜𝑙𝑑,𝐻𝐸 − ℎ𝑎,𝑒𝑥,𝑐𝑜𝑙𝑑,𝐻𝐸)  (40) 

 
La eficacia del intercambiador de calor se determina con la ecuación 15 para un intercambiador 
de calor a contraflujo [26]. El coeficiente global de transferencia de calor se determina con la 
ecuación 41, que desprecia la resistencia térmica de las placas. Finalmente, el cálculo del NTU 
para relacionar el coeficiente global de transferencia con el área del equipo es presentado en la 
ecuación 42. 
 
 
 

𝑈𝐴𝐻𝐸 =
1

1
ℎ𝑐𝑣,𝑎,ℎ𝑜𝑡 ⋅ 𝐴𝑎,ℎ𝑜𝑡 

+
1

ℎ𝑐𝑣,𝑎,𝑐𝑜𝑙𝑑 ⋅ 𝐴𝑎,𝑐𝑜𝑙𝑑  
 
 

(41) 

 
 

𝑁𝑇𝑈𝐻𝐸 =
𝑈𝐻𝐸𝐴𝐻𝐸

�̇�𝑚𝑖𝑛 
 

(42) 

 
Para comprobar que no se produce condensación en los intercambiadores de calor, se impone 
una restricción a la temperatura de salida del lado caliente, que debe ser siempre mayor o igual 
que la temperatura del punto de rocío. El modelo se valida con un intercambiador de calor aire-

aire de contraflujo del fabricante ERI CORPORATION [40]. Se obtiene un error inferior a 1°C 

para la temperatura de salida del aire e inferior a 5% para la humedad relativa a la salida. En la 
Figura 11 se presenta las condiciones del aire a la salida del intercambiador, para el lado del 
fluido caliente versus lo entregado por el fabricante. 
 

 

 

a) Temperatura del aire a la salida del 

lado caliente 

b) Humedad relativa del aire a la salida del 

lado caliente  

Figura 11. Validación del Intercambiador de calor aire-aire 
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2.3.6 Ventilador 
 
Los ventiladores axiales se modelan con un modelo polinomial en función de los factores de 
presión, caudal y potencia [41], [42], [43], que se determinan con las ecuaciones 43, 44 y 45 
respectivamente. Los ventiladores seleccionados corresponden a los modelos ZN035 y RG3lZ 
del fabricante ZIEHL-ABEGG. 
 
 

ψ =
∆𝑃𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙

𝑃𝑑𝑦𝑛,𝑝𝑒𝑟𝑖𝑝ℎ
 

(43) 

 
𝜙 =

𝑉�̇�

𝐴𝑓𝑟 ⋅ 𝑉𝑝𝑒𝑟𝑖𝑝ℎ
 

(44) 

 
λ =

𝜙 ⋅ ψ

휀𝑠
 

(45) 

 
En el modelo polinomial del ventilador, los factores de caudal y potencia se consideran 
dependientes del factor de presión, y en base a este se determinan las curvas polinomiales. En 
la ecuación 46 se presenta el polinomio para el factor de caudal y en la ecuación 47 el polinomio 
para el factor de potencia, para el ventilador ZN030. 
 
 𝜙 = 0.498 − 0.344 ⋅ ψ − 0.091 ⋅ 𝜓2 − 0.830 ⋅ 𝜓3 (46) 

 
 λ = 0.246 + 0.249 ⋅ ψ − 0.178 ⋅ 𝜓2 + 0.051 ⋅ 𝜓3 (47) 

 
En la Figura 12 se presentan los polinomios para el factor del caudal, y para el factor de potencia. 
En estas imágenes se evidencia la predicción del polinomio para los puntos entregados por el 
fabricante. En el polinomio de predicción de caudal, la predicción para las dos velocidades de 
operación del ventilador es ajustadas de buena manera con un R2 de 99.7%. Por otro lado, el 
ajuste para la potencia presenta un R2 94.2%. A pesar de esto, el ventilador ZN035 funciona a 
una velocidad fija de 2745 rpm debido a que se considera un flujo de aire fijo. En esta velocidad 
la curva de potencia se ajusta en un 99.4%. 

 

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

 

2.3.7 Membrana y Bomba de vacío 
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La membrana selectiva de vapor se modela con una abreviación del modelo de difusión 
presentado por Wijmans y Baker [43], que considera la permeabilidad de las especies debido a 
la fuerza impulsora generada por la diferencia de presión en ambos lados de la membrana. 
 
Las membranas separativas corresponden a densas capas de polímeros, entre las cuales se 
encuentran los elastómeros termoplásticos como el Pebax [44] y el óxido de polietileno/tereftalato 
de polibutileno (PEO-PBT). La gran densidad de este polímero impide el ingreso de 
microorganismos y bacterias[16]. 
 
Otros tipos de materiales disponibles en la literatura se han implementado en combinaciones de 
alcohol polivinílico (PVA) con sales higroscópicas como LiCl [45] y trietileno glicol (TEG)[46], 
llegando a una permeabilidad de 4800 GPU. Materiales de acetato de celulosa, han alcanzado 
una permeabilidad de 4000 GPU y una selectividad de 11000 [47]. Acorde a lo propuesto por Fix 
et al.[48] ,para permear la mayor cantidad de vapor de agua se deberá maximizar la selectividad 
del material. Este valor tiene relación con la cantidad de aire permeado, que se cuantifica como 
N2. 
 
Las consideraciones contempladas en la modelación corresponden a las enumeradas a 
continuación: No se considera la acumulación de presión parcial sobre la membrana, no se 
considera el desgaste de la membrana debido al uso, no se considera la concentración de 
polaridad del agua y no se consideran las pérdidas debido a los soportes de la membrana. 

Finalmente, en este estudio se considera una permeabilidad de 1.67x10-6 mols-1Pa-1m-2, tal y 
como proponen Bergmair et al. [16]. Este valor toma en cuenta los supuestos no considerados 
en la modelación y es inferior al valor determinado experimentalmente por Pan [49]. 
 

Los flujos molares de vapor de agua (�̇�𝐻2𝑂) y nitrógeno (�̇�𝑁2
) permeados por la membrana se 

determinan con las ecuaciones 48 y 49 respectivamente. 
 
 �̇�𝐻2𝑂 =  �̇�𝐻2𝑂 ⋅  𝐴𝑚𝑒𝑚 ⋅  (𝑃𝐻2𝑂,𝑒𝑥𝑡 − 𝑃𝐻2𝑂,𝑖𝑛)  (48) 

 
 

�̇�𝑁2
=  

�̇�𝑁2

𝛼𝐻2𝑂,𝑁2

⋅  𝐴𝑚𝑒𝑚 ⋅  (𝑃𝑁2,𝑒𝑥𝑡 − 𝑃𝑁2,𝑖𝑛) 
(49) 

 
La bomba utilizada para generar la fuerza motriz en la membrana debe ser adecuada para operar 
gases con una alta concentración de vapor. La bomba seleccionada es una bomba de paletas 
modelo RE-16 del fabricante Vacuubrand, compatible con vapor y gases corrosivos. 
 
La relación entre el flujo volumétrico suministrado y el rendimiento isentrópico frente a la presión 
de alimentación de la bomba presentada en el catálogo de bombas se ajustan mediante la 

relación logarítmica presentada en la ecuación 50. El ajuste de la curva del flujo volumétrico (�̇�𝑣𝑝) 

presenta un R2 de 96.86 y para el rendimiento isentrópico (휀𝑠,𝑣𝑝) un valor de 99.13. Los ajustes 

de estas curvas son presentados en la Figura 13, donde el primer grafico corresponde al ajuste 
del flujo volumétrico y el segundo a la eficacia isentrópica. De estas imágenes se puede apreciar 
que la curva se ajusta de buena forma a los datos, con excepción de un rango de presiones (40 
- 200 Pa). Dentro de este rango el error máximo que ocurre corresponde a un 5% en la predicción 
del flujo volumétrico barrido.  
 
 𝑓(𝑥) = 𝑎𝑜 + 𝑎1 ⋅ 𝐿𝑛(𝑎2 ⋅  𝑥 + 𝑎3) + 𝑎4 ⋅ 𝐿𝑛(𝑎5 ⋅  𝑥 + 𝑎6) (50) 

 



18 
 

Así, la potencia al eje de la bomba se calcula con la ecuación 51, que toma en cuenta las 
ecuaciones identificadas en el catálogo. 
 

�̇�𝑣𝑝 =  
�̇�𝑣𝑝 ⋅  ∆ 𝑃

휀𝑠,𝑣𝑝
  

(51) 

 

 
a) Flujo volumétrico  b) Eficacia isentrópica  

Figura 13. Predicción de la bomba de vacío 

Por último, la potencia de entrada a la bomba se determina con la ecuación 52, que considera un 
rendimiento constante para el motor eléctrico, con un valor del 95% según la clasificación IE4 
[50]. 
 

�̇�𝑚,𝑣𝑝 =
�̇�𝑠,𝑣𝑝

𝜂𝑚,𝑣𝑝
 

(52) 

 

2.3.8 Coeficientes convectivos de transferencia de calor y caída de presión 
 
Los coeficientes convectivos de transferencia de calor para escurrimiento monofásico del lado del 
refrigerante se determinan con la correlación de Gnielinski [51], mostrada en la ecuación 53, y en 
escurrimiento bifásico con la correlación de Cheng y Mewes [52], mostrada en la ecuación 54. 
 
 

𝑁𝑢 =  
(

𝑓
8) ⋅ (𝑅𝑒 − 1000) ⋅ 𝑃𝑟 

1 + 12.7 ⋅ (
𝑓
8)

1/2

⋅ (𝑃𝑟2/3 − 1)

 

(53) 

 
 

ℎ𝑐𝑣,𝑡𝑝 = ℎ𝑐𝑣,𝑙 ⋅ (0.55 +
2.09

𝑃𝑐𝑟𝑖𝑡
0.38) 

(54) 

 
Los coeficientes convectivos de transferencia de calor del lado del aire se determinan con la 
correlación presentada por McQuiston [26], la cual se basa en el factor 𝑗 de Chilton Colburn, 
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según las ecuaciones 55 a 58. El factor 𝑗4 corresponde a un intercambiador de calor de 4 filas, 
que es la base de esta correlación. 
 
 

ℎ𝑐𝑣,𝑎 =
𝑗 ⋅ 𝐺𝑚𝑎𝑥 ⋅ 𝑐𝑝 

𝑃𝑟2/3
 

(55) 

 
 𝑗𝑁  

𝑗4
 =  

1 − 1280 ⋅ 𝑁 ⋅ 𝑅𝑒−1.2

1 − 1280 ⋅ 4 ⋅ 𝑅𝑒−1.2
 

(56) 

 
 𝑗4 = 0.2675 ⋅ 𝐽𝑃 + 1.325 ⋅ 10−6 (57) 

 
 

𝐽𝑃 = 𝑅𝑒𝐷
−0.4 ⋅ (

𝐴

𝐴𝑓𝑟
)

−0.15

 
(58) 

 
Las caídas de presión del lado del aire del condensador y de los evaporadores se modelan con 
la ecuación presentada por McQuiston [26], que utiliza la expresión presentada por Kays y London 
[53], según la ecuación 59. 
 
 

∆𝑃 =
𝐺𝑐

2

2 ⋅  𝑔 ⋅ 𝜌𝑚 ⋅ 𝜌1 
⋅ [(1 + 𝜎2) ⋅ (

𝜌𝑠𝑢

𝜌𝑒𝑥
− 1) + 𝑓 ⋅  

𝛼 ⋅ 𝑉

𝜎 ⋅ 𝐴𝑓
⋅

𝜌1

𝜌𝑚
] 

(59) 

 
Las caídas de presión en las ruedas desecantes y en el intercambiador de calor aire-aire son 
extraídas desde los softwares de los fabricantes [38], [40]. 
 
2.3.9 Modelo integrado del sistema basado en un VCC simple 
 
El modelo integrado basado en el VCC simple considera los sub-modelos del condensador, el 
evaporador y el compresor scroll. La Figura 14 presenta las interconexiones entre estos sub-
modelos. La expansión del refrigerante en la válvula de expansión se considera isoentálpica y se 
supone que la válvula de expansión es capaz de mantener un sobrecalentamiento constante a la 
salida del evaporador. 
 
Las ecuaciones del modelo global se resuelven numéricamente utilizando una variación del 
método de Broyden [54], disponible en la librería Scipy [32]. 
 

 
 

Figura 14. Modelo integrado basado en VCC simple 
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El tamaño de los componentes del sistema simple basado en un VCC se muestra en la Tabla 4. 

Estos valores se determinaron para una producción de agua de 150 Ldía-1. 
 

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

Ao,cd,vcc 
[m2] 

Ai,cd,vcc 
[m2] 

Ao,ev,vcc 
[m2] 

Ai,ev,vcc 
[m2] 

Compresor �̇�sw,cp [m3h-1] 

18.41 1.5 24.54 1.99 ZH013KCU-TFM 17.1 

 

2.3.9 Modelo integrado del sistema híbrido 
 
En el sistema híbrido integrado, la interconexión entre los módulos es más compleja debido a la 
gran cantidad de equipos. Estos comparten entradas y salidas hasta encontrar un equilibrio en el 
sistema. El esquema del sistema es presentado en la Figura 15, en este no se presenta la 
totalidad de la conexión entre los módulos, se presentan las entradas, salidas y parámetros de 
los modelos que conforman al sistema hibrido. Este sistema se resuelve numéricamente 
utilizando dos esquemas numéricos del método de Broyden [54]. 
 
El tamaño de los componentes del sistema híbrido se determinó en la condición de diseño. Las 
dimensiones de cada componente del sistema se muestran en la Tabla 5. El condensador está 
dimensionado para obtener una temperatura de regeneración del aire cercana a 70 °C. Por otro 
lado, los evaporadores se dimensionan para obtener la mayor cantidad de agua condensada. 
 

Tabla 5. Dimensiones de los componentes del sistema híbrido 

Ao,cd1,HYD 

[m2] 
Ai,cd1,HYD 

[m2] 
Acd2,3,HYD 

[m2] 
Ai,cd2,3,HYD 

[m2] 
Ao,ev1,HYD 

[m2] 
Ao,ev2,3,HYD 

[m2] 
Ai,ev1,HYD 

[m2] 

25.56 2.07 18.49 1.5 25.05 28.12 2.01 

 

Ai,ev2,3,HYD 
[m2] 

Compressor 
1 

�̇�sw,cp1,HYD 

[m3h-1] 

Compresor 
2-3 

�̇�sw,cp2,3,HYD 

[m3h-1] 

AHE,HYD 
[m2] 

2.28 ZH013KCU-
TFM 

17.1 ZH013KCU-
TFM 

17.1 70.9 
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Figura 15. Integración de los modelos que conforman al sistema hibrido. 
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2.4 Implementación de los métodos numéricos 
 
La implementación de los modelos numéricos para cada equipo fue desarrollada en el software 
de código libre Python. Las propiedades termodinámicas de los fluidos en diferentes puntos de 
los modelos son obtenidas desde la biblioteca CoolProp [55]. La simulación para una condición 
climática se realiza de la siguiente forma: primero el programa principal lee las condiciones 
climáticas ambientales, con estas variables calcula las propiedades de aire húmedo. Luego itera 
con la presión del condensador I, la presión del evaporador I, la presión del evaporador II y la 
presión del condensador II y III. Finalmente, realiza todos los cálculos en los módulos y compara 
las presiones iteradas con las obtenidas de los módulos numéricos. Cuando esta diferencia 
absoluta de presiones es menor a 50 Pascales, significa que el sistema encontró la solución 
estacionaria del sistema hibrido bajo las condiciones climáticas evaluadas.  
 
En el sistema VCC el procedimiento es similar solo que se itera con la presión del condensador I 
y del evaporador I, ya que solo existe un sistema VCC. El diagrama computacional del sistema 
simple es presentado en la Figura 16. Acá se puede apreciar la interacción entre los respectivos 
módulos y como se va traspasando la información, hasta lograr un equilibrio numérico. Los 
nombres Compressor scroll model, Three Phase Heat Exchanger y Two Phase Cooling Coil, 
corresponde al compresor, al condensador y al evaporador, respectivamente. La variable tol, 
corresponde al residual numérico empleado en los métodos de Broyden, el cual corresponde a 
50 Pa. Los diagramas de flujo computacional para el compresor, condensador y evaporador son 
presentados en el Anexo B. 
 
 

 
 

Figura 16. Diagrama de flujo computacional del sistema simple basado en un VCC 
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CAPÍTULO 3 

3 RESULTADOS Y DISCUSIÓN 
 
El rendimiento de los sistemas se evalúa mediante el cálculo de la tasa de recolección de agua 
(WHR) y el consumo específico de energía (SEC). El SEC se determina a partir de las ecuaciones 
60 y 61 para el sistema simple basado en un VCC y el sistema híbrido, respectivamente. 
 
 

𝑆𝐸𝐶𝑣𝑐𝑐 =
�̇�𝑐𝑝 + �̇�𝑓𝑎𝑛

𝑊𝐻𝑅𝑣𝑐𝑐
 

(60) 

 
 

𝑆𝐸𝐶ℎ𝑦𝑑 =
∑ �̇�𝑐𝑝 + ∑ �̇�𝑓𝑎𝑛 + ∑ �̇�𝑚,𝑑𝑤 + �̇�𝑚,𝑣𝑝

𝑊𝐻𝑅ℎ𝑦𝑑  
 

(61) 

 
Ambos sistemas son simulados en estado estacionario, a lo largo de un año con un paso de 
tiempo de 3 horas. A continuación, se presentan los resultados de la simulación para la ciudad 
de Combarbalá. La Figura 17 presenta los WHR y SEC obtenidos de la simulación, para el 
sistema simple basado en un VCC y la Figura 18 para el sistema híbrido (en la sección C del 
anexo se presentan los resultados obtenidos de las simulaciones para las otras 8 ciudades). En 

estas figuras, los valores anaranjados corresponden a un valor de WHR igual a 0 Lh-1, que se 
obtiene en condiciones climáticas en que la temperatura del punto de rocío del aire es inferior a 
4°C (es decir, el sistema no está funcionando), o cuando el evaporador trabaja en régimen 
totalmente seco (lo que significa que el evaporador sólo retira calor sensible del aire ambiente). 
Según los resultados, tal condición (en la que no se produce agua) se da para un 63% de las 
horas totales del año para el sistema simple y un 9.4% para el sistema híbrido en esta ciudad. 
Por consiguiente, se espera que el sistema propuesto permita producir agua en una gama más 
amplia de condiciones climáticas, en comparación con un sistema simple basado en un VCC. 

  
Figura 17. Simulación del sistema simple basado en VCC en la ciudad de Combarbalá. 
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Figura 18. Simulación del sistema híbrido en la ciudad de Combarbalá. 

En el sistema híbrido, el WHR aumenta claramente en verano y disminuye en invierno. Esto se 
debe a la mayor cantidad de humedad en el aire durante el verano. En cuanto a la eficiencia 
energética del sistema propuesto, el valor del SEC promedio anual del sistema híbrido es de 

0.717 ± 0.171 kWhL-1, considerablemente inferior al SEC de 1.292 ± 0.307kWhL-1 estimado para 
el sistema simple basado en un VCC. Estos valores, junto con el WHR medio anual y el tiempo 
no operativo (Tn-oper), se presentan en la Tabla 6 para todas las ciudades evaluadas. Este último 
término hace referencia a la cantidad de días donde un sistema AWG no puede operar debido a 
que las condiciones del aire a la entrada del evaporador tienen una temperatura de rocío inferior 
a 4 °C.  
 

Tabla 6. SEC, WHR mensuales promedios, y el Tn-oper de los sistemas basados en un VCC 
simple e híbrido 

 
Ciudad 

Sistema basado en un VCC simple Sistema híbrido 

SEC  
[kWh·L-1] 

WHR  
[L·h-1] 

Tn-oper 

[días] 
SEC  

[kWh·L-1] 
WHR  
[L·h-1] 

Tn-oper 

[días] 

Copiapó 0.544 ± 0.042 7.5 ± 0.9 16.1 0.413 ± 0.047 35.7 ± 5.1 0 

Combarbalá 1.292 ± 0.307 3.3 ± 0.9 229.4 0.717 ± 0.171 21.0 ± 7.5 34.3 

Petorca 0.605 ± 0.100  6.6 ± 1.4 44.4 0.441 ± 0.057 33.9 ± 5.1 0 

Paine 0.666 ± 0.140 6.0 ± 1.2 64.8 0.454 ± 0.069 32.7 ± 5.4 0 

Chimbarongo 0.617 ± 0.094 6.3 ± 0.9 59.8 0.459 ± 0.062 31.8 ± 4.8 0 

Hualqui 0.585 ± 0.064 6. 3 ± 0.9 56.4 0.463 ± 0.031 31.2 ± 3.0 0 
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Valdivia 0.528 ± 0.041 6.9 ± 0.6 60.9 0.463 ± 0.035 31.2 ± 3.3 0 

Puerto Montt 0.500 ± 0.031 7.2 ± 0.9 68.1 0.475 ± 0.046 30.0 ± 3.6 0 

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

 
Según la Tabla 6, el sistema híbrido presenta un SEC inferior en todas las ciudades, es decir, el 
sistema propuesto será energéticamente más eficiente que un sistema simple basado en VCC 
en la mayoría de las ciudades consideradas. No obstante, puede observarse que este valor 
disminuye a medida que aumenta la latitud. En particular, la menor diferencia entre el SEC para 
el sistema híbrido y el sistema simple basado en un VCC se obtiene para la ciudad de Puerto 
Montt. Este comportamiento se relaciona con el cambio de las condiciones climáticas que se 
observa a lo largo de Chile y es consistente con estudios previos [11], [13], [14]. En particular, los 
sistemas simples basados en un VCC presentan un mejor desempeño en climas húmedos y un 
menor desempeño en climas secos. Por ejemplo, Puerto Montt está ubicado en el sur de Chile 
con un clima Köppen Cfb (clima templado húmedo). En cambio, Combarbalá, que presentó la 
mayor diferencia entre SEC, está en el norte de Chile y tiene un clima Köppen BWk (clima 
desértico frío). En otras palabras, aunque se espera que el sistema propuesto sea 
energéticamente más eficiente que uno simple basado en un VCC, dicha reducción de energía 
dependerá en gran medida de sus condiciones climáticas. En cuanto al WHR, el sistema 
propuesto permite producir entre 4 y 6 veces más agua que el sistema simple basado en un VCC. 
El aumento del WHR está relacionado con el aumento de la cantidad de agua presente en el aire 
debido a las ruedas desecantes y membrana, y con el mayor rango de operación del sistema 
híbrido, que es prácticamente todo el año en la mayoría de las ciudades evaluadas. 
 
La Figura 19 presenta el SEC promedio anual clasificado según el tipo de clima y la ubicación de 
las nueve ciudades evaluadas. Es evidente la mejora del sistema híbrido para todos los tipos de 
clima en las ciudades del norte, centro y sur. Aunque, para los climas de las ciudades del sur, la 
diferencia favorable en el consumo de energía disminuye. 
 

  
 

Figura 19. Comparación de la SEC anual según el tipo de clima y la ubicación 

Esta diferencia en las ciudades del sur ocurre debido a que las condiciones climáticas son 
favorables para el sistema VCC, haciendo que en los climas Cfb(s,i), Cfb(i) y Cfb(s) la diferencia 
entre los valores del SEC disminuya; sin embargo, el sistema híbrido sigue siendo mejor. La 
ventaja más notoria y más importante se encuentra en los 𝑇𝑛−𝑜𝑝𝑒𝑟, ya que para los climas Cfb(s,i), 

Cfb(i) y Cfb(s) el sistema VCC no puede generar agua en 61, 68 y 66 días respectivamente, 
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debido a que la temperatura del punto de rocío del aire es inferior a 4ºC. Por el contrario, el 
sistema híbrido funciona todos los días del año en estos climas. En el norte y centro de Chile, el 
sistema híbrido tiene un consumo de energía significativamente menor en comparación con el 
sistema VCC. Esto se atribuye al uso de ruedas desecantes y membrana selectiva de vapor, lo 
que aumenta la cantidad de humedad en el flujo de aire. 
 
Para una mayor confirmación sobre la eficiencia energética del sistema propuesto, en la Figura 
20 se presenta el porcentaje de mejora, en comparación con el sistema simple basado en un 
VCC clasificado por ciudades y estaciones. Se observa la tendencia antes mencionada de 
reducción en la mejora del SEC al desplazarse a las ciudades del sur. Además, el SEC presenta 
un patrón estacional para la mayoría de las ciudades; la mejora se reduce considerablemente 
durante el otoño debido a la menor cantidad de agua en el aire ambiente. Por ejemplo, en 
Chimbarongo durante el otoño la humedad específica promedio (que permite cuantificar la 

cantidad de agua en el aire ambiente) es de 6.81 gwkgas
-1 y durante el verano de 8.34 gwkgas

-1. 
Este parámetro es de mucha relevancia para el funcionamiento del sistema híbrido, ya que 
representa la cantidad de vapor de agua que potencialmente puede ser transferido en las ruedas 
desecantes y en la membrana selectiva. Por esta razón, el sistema híbrido tiene un menor 
consumo de energía durante el verano (cuando la relación de humedad es mayor) y un mayor 
consumo de energía durante el otoño (cuando la relación de humedad es menor). La única 
excepción a esta tendencia se produce en Combarbalá, donde la mayor mejora se observa en 
otoño e invierno. Este comportamiento es el resultado de una temperatura del punto de rocío 
considerablemente más baja durante estas estaciones, lo que limita el funcionamiento del sistema 
simple basado en un VCC para esta ciudad. La mejora global por estación es diferente en cada 
zona. En general, para las nueve ciudades se obtiene una mejora del 30.3% en verano, mientras 
que en otoño es del 20.5%. Sin embargo, cuando este análisis se desarrolla por zonas durante 
el otoño, para las ciudades del norte las mejoras son del 38.7% y para las ciudades del sur del 
7.5%. 

 
Figura 20. Mejora relativa del SEC del sistema híbrido con respecto al sistema simple basado 

en un VCC (las ciudades están ordenadas de norte a sur). 
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En la Figura 21 se presenta el WHR diario promediado mensualmente y a lo largo de las 9 
ciudades evaluadas. En ella se puede observar que los valores más bajos se obtienen en julio, 

donde el sistema simple basado en un VCC recolecta un promedio de 112.4 Ldía-1 y el sistema 

híbrido un promedio de 571.9 Ldía-1. Por otro lado, el mes de mayor producción en ambos 

sistemas corresponde a enero, con 177 Ldía-1 y 899.1 Ldía-1 para el sistema simple basado en 
un VCC y el sistema híbrido respectivamente. Estos resultados muestran que el sistema 
propuesto no sólo es energéticamente eficiente, sino que además permite generar un volumen 
relativamente grande de agua bajo diferentes condiciones climáticas. 
 

 
 

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

La Figura 22 muestra el SEC de ambos sistemas para todas las condiciones climáticas evaluadas 
en las 9 ciudades sobre el gráfico psicrométrico, donde el SEC de los sistemas basados en un 
VCC simple e híbridos se representa en forma de mapa de calor. El comportamiento de los 
sistemas es diferente: el sistema simple basado en un VCC es más eficiente en condiciones 
climáticas con mayor humedad relativa y el sistema híbrido es, en general, más eficiente a 
temperaturas y humedades específicas más elevadas. La banda horizontal observada en la 
Figura 9 a) a una Wa,amb baja se atribuye a la restricción de operación, para temperaturas de punto 
de rocío mayores a 4 °C y las bandas verticales observadas cada 5°C se atribuyen a la 
discretización utilizada para el modelo de la rueda desecante. 
 
En condiciones meteorológicas con humedades relativas superiores a 90%, el SEC del sistema 

simple basado en un VCC (0.390 kWhL-1) es inferior al del sistema híbrido (0.526 kWhL-1). Esta 
tendencia se mantiene hasta una humedad relativa cercana al 80%, donde la tendencia se 
invierte. Para humedades relativas comprendidas entre el 70% y el 60%, los SEC 

correspondientes a los sistemas basados en un VCC simple e híbrido son de 0.568 kWhL-1 y 

0.405 kWhL-1, respectivamente. En el sistema hibrido, para humedades relativas entre el 40% y 

el 50%, el SEC promedio es de 0.476 kWhL-1 para una temperatura media de bulbo seco y una 
humedad relativa de 21.1°C y 45.2% respectivamente. Entre todas las condiciones climáticas 
evaluadas, sólo en un 1% del tiempo simulado las humedades relativas son inferiores al 10% y 
las temperaturas inferiores a 20 °C, condiciones que se presentan en la ciudad de Combarbalá 
durante las estaciones de invierno y otoño. Bajo estas condiciones, el sistema híbrido no puede 
operar debido a que la temperatura de punto de rocío del aire suministrado al evaporador es 
inferior a 4 °C. En cuanto a los riesgos de frosting, en el caso del sistema simple basado en un 
VCC aparece en un 19.3% del tiempo total de las simulaciones. En cambio, en el sistema híbrido, 
al modificarse las condiciones suplidas de aire al evaporador mediante las ruedas desecantes y 
la membrana selectiva, sólo aparece en un 1% del tiempo total de las simulaciones. Es evidente 
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que la formación de frosting limita el funcionamiento de estos sistemas, debido a que genera un 
deterioro significativo en los coeficientes de transferencia de calor en el evaporador. En el sistema 
híbrido este problema se reduce considerablemente, debido a la nueva configuración de los 
equipos, que permite aumentar la temperatura de punto de rocío del aire suministrado a los 
evaporadores, como consecuencia del uso de las ruedas desecantes y la membrana selectiva. 
Los aumentos relativos de la humedad específica con respecto a la condición ambiente son: 
54.7% en la primera rueda desecante, 48.2% en la segunda rueda, 39.4% en la tercera rueda y 
22.3% en la membrana selectiva. 

 
 

a) SEC del sistema simple basado 
en un VCC 

b)  SEC del sistema híbrido                             

 

Figura 22. SEC de los sistemas simples basados en un VCC e híbrido para todas las 
condiciones climáticas evaluadas.     

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

Tabla 7. Comparación del sistema híbrido con otros sistemas AWH 

Fabricantes y estudios 
disponibles en la 

literatura 

Condiciones 
climáticas 

Resultados 

T [°C] HR [%] SEC [kWhL-1] SEChyd [kWhL-1] 

Watergen [56] 26.6 60 0.350 0.256 
Talib et al. [14] 30 45 1.070 0.277 

Tu and Hwang [19] 40 12 0.794 0.495 
Patel et al. [11], [20] 35 95 0.750 0.188 

Wang et al.[20] 31 63 1.410 0.275 
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De acuerdo a la Tabla 7, el sistema híbrido presenta una reducción del SEC de un 26.9%, en 
comparación con el AWH GEN-M1 de Watergen [56], en las mismas condiciones de operación. 
Además, el sistema híbrido presenta una reducción en el consumo de energía del 75% en 
comparación con el sistema presentado por Patel et al. [11], del 74% para el presentado por Talib 
et al. [14], del 37.7% para el presentado por Tu y Hwang [19] y del 80.5% para el presentado por 
Wang et al. [20]. 
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CAPÍTULO 4 

4 CONCLUSIONES 
 
En esta tesis se compara el rendimiento de un sistema simple basado en un VCC y un sistema 
híbrido para la recolección de agua atmosférica para consumo humano, ambos utilizando un 
sistema de refrigeración activo con refrigerante R290. 
 
El sistema híbrido incluye intercambiadores de calor aire-aire, ruedas desecantes y membrana 
de vapor selectiva para generar un efecto positivo en comparación con el sistema simple basado 
en un VCC que consiste en un sistema de refrigeración activo de una sola etapa. 
 
Los componentes de ambos sistemas se modelan de forma modular y se integran en un modelo 
global, el cual se somete a diferentes condiciones ambientales de distintas ciudades chilenas. 
Los modelos numéricos son desarrollados en Python. Los parámetros de los modelos se 
identifican a partir de datos de catálogo y los modelos presentan predicciones aceptables. Por 
ejemplo, el modelo del evaporador es capaz de predecir el agua condensada con un error inferior 
al ±6%. 
 
Los resultados presentan un patrón estacional para ambos sistemas AWH. Durante el verano, el 
sistema híbrido presenta un SEC un 30.3% menor al sistema simple basado en un VCC. Esta 
diferencia disminuye durante el invierno hasta un 20.5%.  
 
En el sistema simple basado en un VCC, el SEC disminuye a medida que la humedad relativa se 
acerca al 100%, por lo que este sistema es más eficaz en climas húmedos. Por el contrario, en 
el sistema híbrido disminuye a medida que aumentan la humedad específica y la temperatura de 
bulbo seco. En comparación con el sistema simple basado en un VCC, el sistema híbrido permite 
mejorar el SEC para todas las ciudades consideradas en este estudio. Sin embargo, esta mejora 
disminuye en los climas oceánicos templados, como los climas de Köppen Cfb(i), Cfb(s,i) y Cfb(s). 
Por ejemplo, para un clima frío y semiárido BsK(s), el sistema híbrido presenta un SEC 39% 
superior al sistema VCC y para el clima oceánico templado Cfb(i) sólo un 5%. 
 
El sistema híbrido funciona en un rango de trabajo más amplio, permitiendo recoger más agua a 
lo largo del año en todas las ciudades consideradas en este estudio. Esto permite ampliar el rango 
de operación de los sistemas de recolección de agua atmosférica en 4809 horas más que el 
sistema simple basado en un VCC. 
 
El sistema híbrido propuesto presenta un mejor desempeño en comparación con diferentes 
equipos disponibles en la literatura y uno comercial. Presentando una reducción en el SEC que 
oscila entre el 26.9% y el 80.9%. 
 
Una perspectiva del trabajo es optimizar la configuración del sistema híbrido en función del tipo 
de clima. Agregar un sistema de control para permitir que el sistema funcione siempre en su punto 
de mayor eficiencia. 
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ANEXOS 
 
Anexo A. Configuración del sistema híbrido 
 
Se evalúan varias configuraciones para seleccionar la configuración del sistema híbrido final. 
Estas configuraciones se analizan bajo la condición de diseño: temperatura del aire de 13.4°C, 
humedad relativa del 71.3% y una presión atmosférica de 992 mbar. La Tabla 8 presenta la 
relación de humedad 𝑊𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣, la humedad relativa 𝐻𝑅𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 y la temperatura de salida del aire 

𝑇𝑎,𝑒𝑥,𝑒𝑣 para diferentes configuraciones. De acuerdo con los resultados, la configuración vii es la 

mejor, ya que permite obtener la mayor humedad específica con una temperatura de punto de 
rocío superior a 4°C. Las configuraciones evaluadas se representan en las Figuras 23 a 30. 
 

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

Configuración 𝑊𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 [kga kgw
-1] 𝐻𝑅𝑎,𝑠𝑢,𝑒𝑣 [-] 𝑇𝑎,𝑒𝑥,𝑒𝑣 [°C] 

(i) 0.01137 15.6 19.8 
(ii) 0.01137 75.3 11.7 
(iii) 0.01137 100 9.7 
(iv) 0.01199 100 10.7 
(v) 0.01217 100 10.9 
(vi) 0.01542 100 10.3 
(vii) 0.01818 100 6.6 
(viii) 0.02121 100 3.5 

 
 

 
Figura 23. Configuración (i). 
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Figura 24. Configuración (ii). 

 
Figura 25. Configuración (iii). 
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Figura 26. Configuración (iv). 

 
 
 
 

 
Figura 27. Configuración (v). 
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Figura 28. Configuración (vi) 

 

 
Figura 29. Configuración (vii). 
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Figura 30. Configuración (viii). 

 
Anexo B. Modelos numéricos  
 
En las Figura 31,32 y 33 se presentan los diagramas de flujos correspondiente a los equipos del 
condensador, compresor y evaporador. En el modelo del condensador el modelo determina la 
presión del equipo de tal forma que el área calculada en las 3 zonas sea igual al área total del 

equipo. En este caso el valor de la tolerancia corresponde a una diferencia de áreas de 1 ∙ 10−6.  

 
 

Figura 31. Diagrama de flujo computacional del condensador. 

En el modelo del compresor se itera con la temperatura del refrigerante, luego del calentamiento 
a la entrada del equipo debido a las perdidas electromecánicas. En este modelo se determinan 
las condiciones del refrigerante a la salida del compresor como el flujo másico y la potencia del 
equipo. La tolerancia empleada corresponde a una diferencia entre el calentamiento a la entrada 

con las pérdidas electromecánicas inferior o igual a 1 ∙ 10−6. 
 
El evaporador realiza dos cálculos principales, el primero corresponde a determinar las 
condiciones del evaporador en régimen totalmente seco, y el segundo corresponde a calcular el 
comportamiento de los fluidos en un régimen totalmente mojado. En cada uno de los regímenes 
se determina la presión del evaporador de tal forma que la suma de las áreas sea igual al área 
total del equipo. Finalmente, el modelo determina en el régimen que se encuentra comparando 
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las potencias de evaporación en régimen seco y régimen húmedo, donde el valor mayor 

determina el régimen. Nuevamente la tolerancia para ambos regímenes corresponde a 1 ∙ 10−6. 
 

 
 

Figura 32. Diagrama de flujo computacional del compresor scroll. 

 

 
 

Figura 33. Diagrama de flujo computacional del evaporador. 

 
Anexo C. Resultados de las simulaciones 
 
A continuación, se presentan los resultados del SEC y del WHR obtenidos para las ciudades de 
Copiapó, Petorca, Paine, Chimbarongo, Hualqui, Valdivia, Puerto Montt y Puerto Aysén, para el 
sistema simple basado en un VCC y un sistema híbrido. En estas imágenes de igual manera se 
cumple que los puntos anaranjados correspondes a condiciones climáticas en las cuales el 
sistema no pudo recolectar agua. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 34. Copiapó. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 35. Petorca. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 36. Paine. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 
 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 37. Chimbarongo. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 38. Hualqui. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 39. Valdivia. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 40. Puerto Montt. 
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a) Sistema Simple basado en un VCC 

 
b) Sistema híbrido 

 
Figura 41. Puerto Aysén. 


