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RESUMEN 

El presente documento trata sobre el análisis del rendimiento de una bomba de calor 

asistida por energía solar de expansión directa evaluando una válvula de expansión 

termostática y una electrónica como las mejores opciones de los dispositivos de 

expansión, los componentes de dicha bomba son: un compresor de 1/6 hp, dispositivo 

de expansión, un condensador de cobre, y una placa colectora pintada de negro para 

incrementar la absortividad. Luego de un análisis ambiental, se utiliza el refrigerante 

más amigable con el ecosistema, este refrigerante es el R600a, refrigerante del cual se 

han obtenido sus propiedades termodinámicas a través del software EES. Las pruebas 

realizadas han sido tabuladas con datos obtenidos durante mes y medio, cada cinco 

minutos realizando cinco ensayos al día evaluando diferentes situaciones 

climatológicas. La temperatura máxima del agua que alcanzó en las pruebas es 50 °C, 

el tiempo de calentamiento del agua, así como la eficiencia de este, dependen de la 

condición climatológica que se tiene y el tipo de dispositivo de expansión, por ejemplo, 

en días despejados a las 12h00 con la válvula de expansión termostática se alcanzó una 

radiación promedio de 543.7 W·m-2 y una temperatura ambiente de 19.7 °C, el equipo 

demoró 80 minutos en alcanzar la temperatura de 50 °C. La eficiencia del sistema 

estuvo en un rango óptimo entre 2.43 y 5.58. Finalmente, con la válvula de expansión 

electrónica se alcanzó una radiación promedio de 500.76 W·m-2 y una temperatura 

ambiente de 18.7 ºC, el equipo tardó 50 minutos en alcanzar la temperatura en el agua 

de 50 ºC. La eficiencia del sistema estuvo en el rango de 3.83 y 7.48. 

 

La implementación del sistema de bomba de calor pretende reducir las emisiones de 

CO2 producidas por equipos tradicionales de calentamiento de agua, además con el 

refrigerante seleccionado se puede disminuir el daño a la capa de ozono y reducir la 

emisión de gases que provocan el efecto invernadero. Para la obtención de datos como 

radiación, temperatura ambiente y velocidad del viento se utilizó una estación 

meteorológica y un equipo de medición de temperatura (pirómetro). Las gráficas que 

contienen los resultados experimentales fueron elaboradas en el programa MATLAB. 

 

Palabras clave: Bomba de calor, colector-evaporador, válvula expansión electrónica, 

válvula de expansión termostática, calentamiento de agua, coeficiente de rendimiento. 
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ABSTRACT 

This document deals with the analysis of the performance of a direct-expansion solar-

assisted heat pump by evaluating a thermostatic expansion valve and an electronic 

expansion valve as the best options for expansion devices, the components of said 

pump are: a compressor of 1/6 hp, expansion device, a copper condenser, and a 

collector plate painted black to increase the absorptivity. After an environmental 

analysis, the most eco-friendly refrigerant is used, this refrigerant is the R600a, 

refrigerant from which its thermodynamic properties have been obtained through the 

EES software. The tests have been tabulated with data obtained during a month and a 

half, every five minutes performing five tests a day evaluating different weather 

situations. The maximum temperature of the water that reached in the tests is 50 ° C, 

the time of heating of the water, as well as the efficiency of this, depend on the climatic 

condition that you have and the type of expansion device, for example, in days cleared 

at 12h00 with the thermostatic expansion valve an average radiation of 543.7 W · m-

2 and an ambient temperature of 19.7 ° C was reached, the equipment took 80 minutes 

to reach the temperature of 50 ° C. The efficiency of the system was in an optimal 

range between 2.43 and 5.58. Finally, with the electronic expansion valve an average 

radiation of 500.76 W · m-2 and an ambient temperature of 18.7 ° C was reached, the 

equipment took 50 minutes to reach the water temperature of 50 ° C. The efficiency of 

the system was in the range of 3.83 and 7.48. 

 

The implementation of the heat pump system aims to reduce the CO2 emissions 

produced by traditional water heating equipment, in addition to the selected refrigerant 

can reduce the damage to the ozone layer and reduce the emission of gases that cause 

the greenhouse effect. To obtain data such as radiation, ambient temperature and wind 

speed, a meteorological station and a temperature measurement device (pyrometer) 

were used. The graphs that contain the experimental results were elaborated in the 

MATLAB program. 

 

Keywords: Heat pump, collector-evaporator, electronic expansion valve, thermostatic 

expansion valve, water heating, coefficient of performance.



 

1  

INTRODUCCIÓN 

La vida en la tierra no sería posible sin el dióxido de carbono (CO2). Éste se libera y 

se absorbe continuamente en diferentes procesos en el ciclo atmosférico, como la 

fotosíntesis, la fermentación y la putrefacción, que mantienen el efecto invernadero en 

un nivel constante [1]. El CO2 es uno de los gases más abundantes en la atmósfera, 

siendo el más importante de los denominados gases de efecto invernadero (GEI) [2]. 

El calentamiento global a finales del siglo XXI dependerá de las emisiones de GEI 

acumuladas entre ahora y el futuro. Pero este calentamiento no es inevitable: la 

reducción de las emisiones de CO2 llevaría a una disminución inmediata de la tasa de 

calentamiento global [3]. Los beneficios climáticos de las reducciones de emisiones se 

producirían en la misma escala de tiempo de las decisiones políticas y sociales que 

conducen a preservar el planeta [3]. En los últimos años, los problemas del alto 

consumo de energía, baja eficiencia y gran contaminación en el mundo han llevado al 

estudio de nuevas tecnologías de calentamiento de agua y aire acondicionado para 

aliviar este problema [4].  

 

China ha demostrado ser el mayor emisor de CO2 del mundo desde 2006 [5], solo el 

sector eléctrico representa el 40 % del total de las emisiones de CO2 relacionadas con 

la energía de China [6]. El consumo de electricidad en China, Corea y Japón 

contribuyó negativamente a la reducción de emisiones de CO2, mientras que para 

EE.UU., Reino Unido, Francia, Alemania y Brasil favorecen positivamente en el sector 

energético a nivel mundial [7]. Al mismo tiempo, las bombas de calor asistidas por 

energía solar se han desarrollado como calentadores de agua debido a su buen 

rendimiento térmico [8]. La energía solar, a diferencia de los combustibles fósiles 

convencionales, es limpia, fácilmente disponible, no contaminante y la más inagotable 

de todas las fuentes de energía renovables [9]. Aproximadamente, del 80 – 85 % de la 

generación de energía total se obtiene de fuentes basadas en combustibles fósiles, y el 

20 – 30 % de esta energía se consume en aire acondicionado [10].  

 

La mayoría de los sistemas de refrigeración comercial, como los utilizados para el 

almacenamiento y procesamiento de alimentos, utilizan una válvula de expansión 

termostática (VET, por sus siglas en español) para medir el flujo de refrigerante entre 

el condensador y el evaporador de manera que el refrigerante se sobrecaliente en la     

entrada del compresor. De esta manera, el compresor está protegido contra daños por 
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la ingestión de líquidos y se optimiza el rendimiento de transferencia de calor del 

evaporador [11]. Las válvulas de expansión electrónica (VEE, por sus siglas en 

español) pueden lograr un control de flujo de refrigerante muy preciso con bajo 

porcentaje de error y pueden trabajar a velocidades de flujo muy altas [12]. El flujo de 

refrigerante está directamente relacionado con la temperatura de sobrecalentamiento 

de la evaporación y también afecta el coeficiente de rendimiento (COP, por sus siglas 

en inglés) [12]. A medida que aumenta el sobrecalentamiento, el ciclo de refrigeración 

tiende a alejarse de las condiciones idealizadas del ciclo de Carnot. La sustitución de 

una válvula de expansión termostática por una válvula de expansión electrónica es la 

justificación para aumentar el COP [12]. 

 

El objetivo general es analizar y comparar el rendimiento en una bomba de calor 

utilizando una válvula de expansión termostática y otra electrónica mediante el uso del 

refrigerante R600a. 

 

Los objetivos específicos son: 

 

- Establecer el estado actual de las válvulas de expansión, tanto termostática 

como electrónica.  

- Determinar las ecuaciones necesarias que permitan estudiar el comportamiento 

de las válvulas de expansión electrónica y termostática dentro de un sistema de 

refrigeración por compresión de vapor. 

- Analizar los resultados del rendimiento del sistema mediante la presentación 

de gráficas comparativas, como el tiempo de calentamiento, COP y así 

determinar el dispositivo con el cual el sistema presenta un mayor rendimiento. 
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CAPÍTULO I 

 

MARCO CONTEXTUAL DE UNA BOMBA DE CALOR ASISTIDA POR 

ENERGÍA SOLAR MEDIANTE EL USO DE DOS VÁLVULAS DE 

EXPANSIÓN 

 

El presente capítulo se enfoca en describir los componentes de la bomba de calor 

asistida por energía solar, mediante el ciclo de refrigeración por compresión de vapor, 

detallando e interpretando la importancia de la válvula de expansión tanto termostática 

como electrónica en el sistema. Se explica todos los elementos que conforman el ciclo 

con sus principios de funcionamiento y características generales. Se presenta 

información sobre los diferentes dispositivos de expansión considerando antecedentes 

históricos, clasificación y principio de funcionamiento. También se presenta 

información sobre los diferentes fluidos de trabajo que existen en el mercado, tomando 

en cuenta su clasificación y propiedades termodinámicas. Se describe los diferentes 

refrigerantes hidrocarburos, así como los más amigables con el medio ambiente. Se da 

a conocer los instrumentos de medición, así como el software que realiza los cálculos 

y gráficos en el presente análisis comparativo con datos tabulados. 

 

1.1 Antecedentes de la investigación 

Los sistemas calentadores de agua domésticos, convencionales basan su 

funcionamiento en la quema de combustibles fósiles de forma directa o indirecta, 

generalmente tiene una baja eficiencia de conversión [13]. La industria energética que 

es dominada por el carbón, trae consigo graves problemas ambientales, como el 

calentamiento global, el agotamiento de la capa de ozono y los climas nebulosos [13]. 

La bomba de calor asistida por energía solar mediante el ciclo de refrigeración por 

compresión de vapor, se considera una alternativa prometedora debido a la capacidad 

de lograr una alta eficiencia energética y menos problemas de contaminación que a su 

vez alivian los problemas del alto consumo de energía [13]. El fluido de trabajo es un 

refrigerante, el cual se expande en un panel colector-evaporador por donde pasa desde 

una fase de transición de líquido a vapor debido a la ganancia de energía solar [14]. La 

ventaja de usar una bomba de calor de expansión directa con asistencia de energía solar 

(DX-SAHP, por sus siglas en inglés) en vez de una bomba de calor con asistencia solar 

convencional es, minimizar los problemas de corrosión debido al uso de un 
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refrigerante, esto permite incrementar la vida útil del colector solar con relación a los 

colectores que utilizan agua como fluido de trabajo [14]. Otra ventaja de importancia 

es la eliminación de problemas de congelamiento de agua en el colector solar debido 

a la baja temperatura de congelamiento del refrigerante [14]. Los sistemas DX-SAHP 

están formados por cuatro componentes principales y se configuran en función del 

diseño arquitectónico de instalación o tipo de aplicación. Estos componentes son el 

colector-evaporador, el compresor, dispositivo de expansión térmica y el 

intercambiador de calor [15]. 

 

La función principal de una válvula de expansión termostática (VET) es regular la 

inyección de refrigerante en los evaporadores. Esta inyección de refrigerante se 

controla en función del recalentamiento necesario, por lo que la VET debe mantener 

un grado constante de sobrecalentamiento a la salida del evaporador [16, 17]. Con 

respecto a un sistema de refrigeración por compresión de vapor, la función de la 

válvula termostática es mantener una diferencia de presión requerida entre el 

condensador y el evaporador  [18]. Permite medir el flujo de refrigerante que entra al 

evaporador a la misma velocidad con la que extrae el compresor. La válvula 

termostática es la encargada de proteger al compresor de la ingestión de líquidos, 

manteniendo un grado aceptable de sobrecalentamiento en la línea de succión; 

normalmente se establece entre 5 y 10 K [18]. 

 

Yan et al. [19], estudian el comportamiento de una bomba de calor asistida por energía 

solar mediante el ciclo de refrigeración por compresión de vapor, en el cual se 

recomienda que el compresor debe estar funcionando a 50 Hz en relación a la 

eficiencia energética [19]. La variación de la tasa de expansión (rango 0.4 - 0.9) en la 

válvula de expansión electrónica (VEE) es sensible a la frecuencia del compresor, lo 

que se pudo mostrar es un aumento de 0.49 a 0.85 cuando la frecuencia del compresor 

(ciclo por segundo) varía de 30 a 70 Hz, debido a que la tasa de expansión coincide 

con la tasa de flujo másico del refrigerante [19]. Los resultados indican que la tasa de 

expansión de la VEE debe ajustarse junto con la frecuencia del compresor para cumplir 

con los requisitos de funcionamiento y así generar un rendimiento adecuado al sistema 

[19]. El coeficiente de rendimiento (COP) está en 2.80 inicialmente. Aumenta y se 

obtiene el máximo de 3.12 cuando la frecuencia del compresor es de 50 Hz [19]. El 

incremento de la capacidad de refrigeración es mayor que el de la entrada de potencia 
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cuando la frecuencia varía de 30 a 50 Hz, y viceversa para la frecuencia del compresor 

que varía de 50 a 70 Hz. El COP del ciclo de refrigeración por compresión de vapor 

con una frecuencia de 50 Hz es 11.4 y 5.4 % más alto que el de 30 y 70 Hz [19].  

 

De Freitas et al. [20], presentan la configuración experimental del sistema DX-SAHP. 

Los componentes principales son la válvula de aguja (VET) como dispositivo de 

expansión, el colector-evaporador, el compresor alternativo y el enfriador de gas / 

depósito de agua caliente. La bomba de calor funciona con CO2 como refrigerante en 

un ciclo transcrítico (el CO2 se enfría, pero no se condensa en la salida del enfriador 

de gas, manteniéndose por encima de la temperatura crítica [21]). La válvula de aguja 

tiene 1.6 mm2 de área de orificio, los resultados obtenidos con el modelo matemático 

revelaron que una pequeña variación de la radiación solar conduce a una variación 

significativa en el sobrecalentamiento, por lo que requiere una acción inmediata del 

dispositivo de expansión [20]. En conclusión, una válvula de expansión electrónica es 

más adecuada que una válvula de expansión termostática, ya que puede satisfacer los 

parámetros de operación en el caudal másico del refrigerante al ingreso del evaporador, 

y también porque el sistema DX-SAHP podría operar a una condición transitoria 

continúa en diferentes estados climáticos [20]. Los datos generados utilizando el 

modelo matemático pueden servir para determinar las funciones de transferencia 

necesarias al momento de controlar la VEE. Además, es importante notar que, en este 

estudio, una variación del 90 % en la radiación solar resultó en solo el 2 % de la 

variación en la eficiencia volumétrica del compresor [20].  

 

Xia y Deng [22] establecieron un sistema experimental de aire acondicionado de 

expansión directa (DX A / C, por sus siglas en inglés) que tiene una VEE convencional 

con un controlador proporcional-integral (PI, por sus siglas en inglés), el sistema  

DX A / C está compuesto por dos partes, es decir, una planta de refrigeración DX (lado 

del refrigerante) y un subsistema de distribución de aire (lado del aire) [22]. Los 

componentes principales en la planta de refrigeración eran, un compresor de rotor de 

velocidad variable, una VEE controlado por PI, un evaporador con aletas de tubo de 

alta eficiencia y un condensador con aletas de placa de tubo enfriado por aire [22]. El 

evaporador se colocó dentro del conducto de suministro de aire para funcionar como 

una bobina de enfriamiento de aire. La velocidad del aire para el serpentín de 

enfriamiento fue de 1.98 m·s-1, y la capacidad de enfriamiento nominal de salida de la 
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planta de refrigeración de 7.5 kW [22]. El fluido de trabajo era R410a, con una carga 

total de 5.8 kg. El grado de sobrecalentamiento (DS, por sus siglas en inglés) a la salida 

del evaporador, funciona como una señal de control de retroalimentación a la VEE 

para que esta pueda modular su apertura de forma automática, esto se puede evaluar 

midiendo la temperatura del refrigerante y la presión a la salida del evaporador [22]. 

Los resultados indicaron que, las velocidades del compresor y del ventilador de 

suministro se establecieron a 4680 rpm y 2880 rpm, respectivamente, el aire de entrada 

al sistema se mantuvo a 25 °C y 50 % de humedad relativa [22]. Utilizando la teoría 

de control clásica, se analizaron los ajustes PI y la constante de tiempo de la VEE en 

el sensor de temperatura. La apertura de la VEE varió entre el 35 y 45 % de su apertura 

total con un incremento del 2 % [22]. El estudio mostró que una mayor ganancia 

proporcional o integral daría lugar a una alta probabilidad de que el lazo de control de 

VEE - evaporador se vuelva inestable y reduce la velocidad de transferencia de señal 

del sobrecalentamiento (DS), aumenta las constantes de tiempo de VEE que ayudan a 

mitigar la inestabilidad del sistema. Los resultados confirmaron que las características 

operativas de una válvula de expansión en un sistema de refrigeración podrían afectar 

su estabilidad operativa [22].  

 

Xiangqiang et al. [23], realizaron un sistema de bomba de calor asistida por expansión 

directa (DX-SAHP) que fue diseñado y construido en Qingdao, China, se usaba para 

suministrar agua caliente doméstica. Cuenta con una válvula de expansión electrónica, 

se desarrolló y probó una estrategia de control para el sistema en un amplio rango de 

condiciones de operación, lo que se demostró es poder regular el grado de 

sobrecalentamiento a la salida del colector-evaporador solar en un rango de 5 - 10 °C 

con un recorrido completo de 500 pasos [23]. La apertura de la VEE se reguló 

activamente con el controlador que se comunicaba con una computadora personal. Se 

determinaron valores promedio de todos los datos experimentales, donde Kini,ref  es la 

apertura inicial de referencia de la VEE, Iref es radiación solar de referencia y ta,ref  es 

temperatura ambiente de referencia [23]. Siendo estos Kini,ref = 360  pasos, ta,ref = 18 °C 

y Iref = 360 W·m-2. El compresor funciona con la apertura de la VEE de Kini (calculado 

de una ecuación) durante 5 min. Entonces se mide tsup (grado de sobrecalentamiento) 

[23]. Una vez que tsup está por debajo de 5 °C, K (constante de la ecuación diferencial) 

comienza a regularse de la siguiente manera: Si tsup siempre está por encima de 5 °C 

dentro de los 20 minutos posteriores a la puesta en marcha, K también comienza a 
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regularse de acuerdo con los esquemas mencionados anteriormente. Aquí, el intervalo 

de regulación de la VEE es de 90 s [23]. 

 

Omojaro y Breitkopf [15], en su investigación utilizan un colector-evaporador, un 

compresor, válvulas de expansión termostáticas y el tanque del intercambiador de 

calor, esto presentó un COP de 34.27 % en el sistema, mientras que las eficiencias de 

los componentes se reportaron dentro del rango de 10.74 – 88.87 %. Según Mohanraj 

et al. [24], al comparar el rendimiento del refrigerante R22 y una mezcla de refrigerante 

RM30 (mezcla zeotrópica de R407C y gas licuado de petróleo) en un sistema DX-

SAHP. Se informó que RM30 tiene una capacidad de calefacción 3.5 % más baja que 

R22 debido a un calor latente más bajo a temperaturas de operación más altas [15]. La 

viabilidad comercial de la aplicación de calefacción DX-SAHP demostró ser alta y 

representa el 75% de los trabajos de investigación revisados en este estudio. El 

colector-evaporador representa el 31 %, el compresor el 29 %, mientras que el 21 % y 

el 19 % representan el condensador y las válvulas de expansión, respectivamente, de 

los estudios de investigación [15].   

 

Cho [25], instaló una configuración de prueba para analizar y comparar el rendimiento 

de las bombas de calor híbridas solares con los refrigerantes R22 y R744 en día soleado 

y nublado. Como resultado, la bomba de calor comenzó a funcionar después de las 

18:00 hasta las 19:00 [25]. A medida que aumentaba la radiación solar, aumentaba la 

eficiencia del colector tanto para las bombas de calor híbridas solares R22 como para 

las R744, lo que provocaba una disminución de la pérdida de energía. El COP 

promedio de la bomba de calor R22 fue de 2.75 y el de la bomba de calor R744 fue de 

2.52 para el día soleado [25]. Además, la bomba de calor híbrida solar R744 funcionó 

3 horas más que la bomba de calor híbrida solar R22. Para el día nublado, el COP de 

la bomba de calor R22 fue de aproximadamente 3.21, mientras que el COP de la bomba 

de calor R744 fue de aproximadamente 2.75 [25]. Los índices de pérdida de energía 

del compresor y VEE con el refrigerante R744 para el día soleado fueron 3.6 y 7.4 % 

más altos que los de la bomba de calor R22. Esta investigación concluyó que, se 

requiere la bomba de calor híbrida solar R744 para mejorar la eficiencia del compresor 

y mantener el sobrecalentamiento [25]. 
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Las válvulas de expansión termostáticas debido a su alta eficiencia y a lo fácil de 

adaptar a cualquier tipo de aplicaciones de refrigeración, es probablemente las más 

usada en la actualidad como dispositivo de control del refrigerante [16]. Según 

Lazzarin [26], el ahorro de energía que se obtiene entre una VET y una VEE es de un 

8.6 % en los días más calurosos con una temperatura ambiente de 39 °C, durante los 

períodos más fríos, el ahorro de energía es muy alto (34.6 %) debido a la gran 

modulación y capacidad de ajuste de la VET, con respecto a VEE a baja presión de 

condensación, los ahorros de energía se reducen drásticamente gracias al controlador 

con el que trabaja la VEE y esto nos afirma que el costo de inversión en estos 

dispositivos no es alto en comparación al ahorro de calibración en el dispositivo de 

expansión [26]. 

 

Aprea [27] presenta un estudio experimental para evaluar el rendimiento energético en 

un estado estable y uno transitorio entre una VET y VEE ensamblado a un evaporador 

enfriado por aire y conectado a un sistema de refrigeración por compresión de vapor 

con un condensador enfriado por agua, que funciona con un compresor semi-hermético 

con refrigerante R22 y R407c [27]. Los resultados finales arrojan que en estado estable 

el COP de las dos válvulas era igual, mientras que en pruebas transitorias la VEE tiene 

mayor desempeño global ya que presenta pequeñas variaciones en dos condiciones. 

Cuando el sistema arranca con presión equilibrada, con una VEE presenta oscilaciones 

de 2 °C y con una VET presenta una oscilación de 6 °C [27]. En la segunda condición 

cuando la bomba arranca con presión no equilibrada y se tiene que la oscilación con la 

VEE es de aproximadamente 0.4 °C en la que las oscilaciones permitidas son 2 °C y 

con la VET se alcanza una oscilación de 2 °C [27]. 

 

1.2 Situación ambiental  

La energía es esencial para el desarrollo económico, social y para mejorar la calidad 

de vida en todos los países [28]. Las fuentes de energía pueden ser fósiles (petróleo, 

carbón, gas natural, petróleo de esquisto, entre otros), alternativas renovables 

(biomasa, hidroeléctrica, eólica, solar, geotérmica, marina, hidrógeno, entre otros.) y 

fisionables (uranio, torio, entre otros) [29]. A nivel mundial, en vista de diferentes 

factores, como el rápido agotamiento de los recursos de combustible, la incertidumbre 

de combustibles fósiles, el aumento de la demanda mundial de energía, el aumento de 

las emisiones de contaminantes como el CO2, afectan el sistema respiratorio y el 
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sistema nervioso de las personas, y que producen enfermedades de la piel y cambios 

climáticos (efecto invernadero, calentamiento de la Tierra), muchos estudios se han 

dirigido a investigaciones sobre el uso de diferentes fuentes de energía en lugar de 

petróleo y sus derivados [29]. Según lo discutido por Zhang y Conan [30], los Estados 

Unidos mantienen un volumen importante de demanda de energía, pero su cuota de 

consumo relativo está disminuyendo con el tiempo, de 24.1 % en 2010 a  

19.8 % para 2050. Japón sostiene una demanda muy alta de petróleo con una cuota de 

31.5 % en el mercado global en 2010, 27.7 % en 2030 y 24.8 % en 2050 [30]. Se 

proyecta que el consumo global de energía aumentará significativamente, creciendo 

en 2010 de 13.6 billones de toneladas equivalentes de petróleo (tep) a 44.6 billones de 

tep para 2050. Debido al papel de China dentro de los mercados mundiales de energía, 

la demanda mundial de carbón aumenta de 3.6 billones de tep en 2010 a 12.9 billones 

de tep en 2050 [30]. La demanda mundial de energía del carbón también se expande 

del 26.5 % en 2010 al 28.9 % en 2050, y el gas y la electricidad representan una parte 

de la demanda total en contratación. El 10 % de la población mundial explota el 90 % 

de los recursos de combustibles fósiles [28]. 

 

1.3 Emisiones de CO2 

El CO2 es el gas de efecto invernadero más importante que se origina a partir de la 

quema de hidrocarburos, la descomposición de la biomasa, por ejemplo, de las plantas 

y de los procesos de respiración de humanos y animales [31]. Las emisiones de CO2 

del mundo en desarrollo aumentaron a 6753.2 Mt durante 2006-2016 y se espera que 

continúen creciendo en el futuro previsible [32]. China e India son los mayores 

emisores de CO2 del mundo en desarrollo. Los países de China e India representan el 

44,2 y el 10,6 %, respectivamente, del total de emisiones de CO2 del mundo en 

desarrollo en 2016. Durante la última década, han contribuido en un 70,5 % del 

aumento de las emisiones y el 83,7 % del aumento de las emisiones globales [33]. 

 

India, que sufre una grave escasez de electricidad y tiene muy bajas emisiones de CO2 

per cápita, no tiene un objetivo explícito para controlar sus emisiones absolutas, pero 

se ha comprometido a reducir las emisiones por unidad del producto interno bruto 

(PIB) entre un 33 y un 35% para 2030 [34].  
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Después de varias reuniones y negociaciones, el Protocolo de Montreal sobre 

"Sustancias que agotan la capa de ozono" fue finalmente acordado y firmado 

inicialmente por 24 naciones y la Comunidad Económica Europea el 16 de septiembre 

de 1987 en la sede de la Organización de Aviación Civil Internacional (en Montreal y 

Canadá) para regular la producción y el comercio de las sustancias que agotan la capa 

de ozono [35]. Fue un hito en la historia de la refrigeración para que los países 

empiecen a prohibir los CFC (Clorofluorocarbonos) en todo el mundo como resultado 

de sus efectos potenciales en la capa de ozono estratosférico y el calentamiento global, 

a pesar del hecho de que los CFC eran conocidos como las sustancias químicas más 

útiles jamás desarrolladas. Siendo los más importantes, el gas de efecto invernadero 

(GEI) más abundante es el CO2 y los otros son CH4, N2O, entre otros [35]. El efecto 

de los CFC en el cambio climático global puede variar considerablemente, 

contribuyendo aproximadamente en el rango de 15 a 20 % en comparación con el 50 

% para el CO2 [35]. Desde entonces, las actividades de investigación se han ampliado 

enormemente para realizar mediciones del nivel de ozono utilizando varios tipos de 

equipos terrestres o aéreos; por supuesto, más recientemente, la tecnología satelital se 

ha convertido en una técnica prominente para proporcionar hallazgos más precisos 

sobre los niveles de ozono en diferentes ubicaciones [35]. 

 

1.4 Fuentes renovables de energía 

Las principales fuentes renovables de energía incluyen hidroelectricidad, biomasa, 

eólica, solar y geotérmica, representan más de una quinta parte del uso mundial total 

de energía. Todos los recursos de energía renovable pueden ser utilizados para generar 

electricidad. Además, la energía de biomasa, solar y geotérmica se utilizan para 

calentar y cocinar y la biomasa también se utiliza para el transporte (como etanol o 

metanol) [36]. 

 

1.4.1 Energía solar 

La energía solar, como radiación directa o difusa, se comporta de manera similar al 

aire en términos de sus características [37]. Una bomba de calor de energía solar exhibe 

las desventajas de la bomba de calor de fuente de aire, como la baja eficiencia y la 

extrema variabilidad, con la desventaja adicional de un alto costo de capital, 

particularmente, porque en todos los casos, un almacenamiento de calor o sistema de 

refrigeración, es necesario en áreas con altos niveles de irradiación diaria [37]. 
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Cada una de las fuentes de calor mencionadas anteriormente para bombas de calor 

presenta algunos inconvenientes. Actualmente, se está dedicando una considerable 

investigación a resolver los problemas técnicos y utilizar fuentes de calor alternativas. 

La energía solar puede proporcionar una fuente de calor adecuada, pero los sistemas 

solares actualmente son costosos, y el carácter intermitente de la energía solar requiere 

el uso de volúmenes de almacenamiento grandes y costosos [38].  

 

1.5 Ciclo de refrigeración por compresión de vapor 

El ciclo ideal de compresión de vapor se considera como uno con compresión 

isotrópica, sin sobrecalentamiento de vapor y sin subenfriamiento de líquido. Los 

procesos operativos se describen a continuación en la Figura 1 [39]: 

 

1 - 2: compresión isotrópica en el compresor, que conduce a un aumento de la presión 

y la temperatura desde los valores correspondientes a la evaporación p0, t0 a los de la 

condensación pc, t2 > tc [39]. 

2 - 2': enfriamiento isobárico en el condensador a presión pc desde la temperatura t2 a 

t2’=tc. 

2' - 3: condensación isotérmica - isobárica en el condensador a presión pc y     

temperatura tc [39]. 

3 - 4: laminación isoentálpica en la válvula de expansión VEE, liderando el 

refrigerante desde el estado 3 del líquido a pc, tc en el estado 4 de vapor húmedo a p0, 

t0. 

4 - 1: evaporación isotérmica-isobárica en colector a presión p0 y temperatura t0 [39]. 

 

     

   Figura 1. Ciclo ideal de refrigeración por compresión de vapor en los diagramas t – s y p – h [39] 
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En un ciclo ideal de refrigeración por compresión de vapor que se muestra en la Figura 

1, el refrigerante entra al compresor en el estado 1 como vapor saturado y se comprime 

isotrópicamente hasta la presión del condensador [40]. Después el refrigerante entra 

en el condensador como vapor sobrecalentado en el estado 2 y sale como líquido 

saturado en el estado 3, debido al rechazo de calor hacia los alrededores. El refrigerante 

que se encuentra como líquido saturado en el estado 3 se estrangula hasta la presión 

del evaporador al pasarlo por una válvula de expansión [40]. El refrigerante entra al 

evaporador en el estado 4 como un vapor húmedo de baja calidad y se evapora por 

completo absorbiendo calor del espacio refrigerado. El refrigerante sale del evaporador 

como vapor saturado y vuelve a entrar al compresor completando el ciclo [40]. 

 

El ciclo real de refrigeración por compresión de vapor (Figura 2) se desvía del ciclo 

ideal de las siguientes formas: 

- El proceso de compresión 1-2 en el compresor es adiabático, pero irreversible. 

- El intercambio de calor del evaporador y el condensador se realiza con variación 

de temperatura finita, imprimiendo en estos procesos una marca irreversible; la 

temperatura promedio de la fuente fría ts es mayor que la temperatura de 

evaporación t0, con la variación Δt0, y la temperatura promedio de la fuente de calor 

tu es menor que la temperatura de condensación tc, con la variación Δtc [39]. 

-  El flujo de refrigerante a través del sistema experimenta pérdidas de presión; y 

- El equipo y las tuberías por las que pasa el fluido de trabajo intercambian calor con  

el medio ambiente [39]. 

 

 

 Figura 2. Ciclo real de refrigeración por compresión de vapor [39] 
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1.6 Bomba de calor de expansión directa asistida por energía solar 

En un sistema DX-SAHP la energía solar se utiliza directamente para calentar el fluido 

de trabajo (refrigerante). En este sistema el fluido de trabajo de la bomba de calor fluye 

a través de un colector-evaporador solar integrado [41]. Debido a la radiación solar 

que incide sobre la unidad integrada y el efecto directo del entorno ambiental, el 

refrigerante sufre un cambio de fase de líquido a vapor, por lo que el proceso de 

evaporación tiene lugar en la fuente de calor, generalmente ubicada en el techo del 

edificio [41]. El refrigerante se evapora directamente en un colector-evaporador solar 

integrado. Dicho sistema se denomina bomba de calor de expansión directa asistida 

por energía solar (DX-SAHP, por sus siglas en inglés) [41]. El diagrama real del 

sistema se puede apreciar en la Figura 3 y 4. Un tanque de almacenamiento térmico 

solo puede estar en el lado del condensador [42]. El refrigerante se evapora 

directamente cuando la radiación solar está disponible al absorber el calor del aire 

ambiente. La energía solar absorbida en el colector-evaporador se transfiere a través 

del condensador de la bomba de calor. En este caso, el fluido de trabajo condensado 

intercambia calor con agua en un almacenamiento térmico [42]. La irradiación solar 

se cambia con los días y las estaciones climáticas, por lo que la presión y la temperatura 

de la evaporación varían. Por lo tanto, para evitar que el flujo entre al compresor y el 

refrigerante se sobrecaliente innecesariamente, se usa un compresor de frecuencia 

variable. Esto se puede lograr controlando la válvula de expansión, que se abre 

automáticamente para diferentes frecuencias de compresor y bajo condiciones de 

operación [42]. 

 

 

                            Figura 3. Diagrama de una DX-SAHP ideal [41] 
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                        Figura 4. Esquema de calentador de agua DX-SAHP [43] 

 

1.6.1 Ciclo termodinámico de un sistema DX-SAHP 

El sistema consta de cuatro componentes principales empleados en un vapor típico 

ciclo de refrigeración por compresión de vapor; un colector-evaporador solar, 

compresor, condensador y una válvula de expansión [42]. La energía solar incidente, 

termina siendo absorbida por el refrigerante líquido después de hacer su recorrido a 

través de la sección de la aleta entre los tubos creando una mezcla de líquido a vapor 

hacia el compresor [42]. Al tomar en cuenta la Figura 5 sin valores ni variables en los 

ejes de coordenadas, se puede comprender el proceso termodinámico de mejor manera 

según el tiempo de uso que se le da al sistema [42]. 

 

 

Figura 5. Diagrama t - s para el ciclo ideal de refrigeración por compresión de vapor [41] 
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1′ – 2′ Compresión no isentrópica. El vapor de refrigerante (fluido de trabajo) 

levemente sobrecalentado a baja presión fluye desde el colector-evaporador al 

compresor mecánico y se comprime al nivel requerido de presión y temperatura [41]. 

 

2′ – 2 Rechazo del calor isobárico. El vapor sobrecalentado del fluido de trabajo a alta 

presión y temperatura fluye desde el compresor al intercambiador de calor 

(condensador). El rechazo de calor tiene lugar debido al gradiente de temperatura y 

pérdida de temperatura del flujo de vapor [41]. 

 

2 – 3 Rechazo de calor isobárico e isotérmico - condensación. El vapor atemperado a 

alta presión fluye a través del condensador. El vapor se condensa y cede el calor al 

fregadero, es decir, el agua que fluye a un tanque de almacenamiento (luego desde el 

almacenamiento hasta el circuito de calefacción) [41].  

 

3 - 4′ expansión isoentálpica. El líquido refrigerante saturado (o ligeramente 

subenfriado) del condensador fluye hacia la válvula de expansión termostática 

(acelerador) y se expande a baja presión y temperatura (proceso de expansión no 

isentrópico) [41]. 

 

4′ – 1′ Evaporación isobárica e isotérmica en el colector-evaporador debido a la 

radiación solar incidente en la placa plana. La mezcla de líquido - vapor saturado a 

baja presión y temperatura de la válvula de expansión termostática fluye a través del 

evaporador. Bajo la radiación solar, el fluido de trabajo se evapora y, a baja presión, 

fluye hacia el compresor, y el ciclo se repite [41]. 

 

1.6.2 Ventajas de la DX-SAHP 

La principal ventaja de un sistema DX SAHP es la eliminación del intercambiador de 

calor intermedio que se requiere para los sistemas estándar SAHP con un circuito 

cerrado de fluido de trabajo del colector (mezcla anticongelante), lo que simplifica la 

construcción del sistema. Esto también mejora el rendimiento térmico del sistema solo 

si funciona en condiciones climáticas adecuadas [44].  

 

En el sistema DX-SAHP, los tubos del colector solar transportan un refrigerante como 

fluido de trabajo y tanto la absorción de energía solar como los procesos de 
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evaporación del refrigerante se producen simultáneamente en el panel del colector-

evaporador [45]. En contraste, en un sistema SAHP indirecto, el colector solar y el 

evaporador de la bomba de calor son dos unidades separadas conectadas a través de 

un intercambiador de calor intermedio [45]. 

 

Una ventaja adicional del sistema DX-SAHP se debe a la circulación de un refrigerante 

a través de los tubos colectores-evaporadores que los mantienen libres de corrosión 

[46]. Esto asegura una vida útil más larga, generalmente 20 años, ya que el sistema 

está completamente sellado como un refrigerador doméstico. Debido a estos aspectos 

beneficiosos, el sistema DX-SAHP ha sido objeto de muchos estudios recientes [46]. 

 

1.6.3 Inconvenientes de la DX-SAHP 

Un problema muy importante para la operación del sistema DX SAHP es la selección 

de un refrigerante adecuado y parece ser uno de los principales problemas para el uso 

generalizado de dichos sistemas [47]. Otro tema crucial y crítico es el 

dimensionamiento de los paneles colector-evaporador. La capacidad térmica de los 

colectores solares (también llamados evaporadores) que recolectan energía solar debe 

coincidir con la capacidad de bombeo de calor del compresor [41]. 

 

1.6.4 Aplicaciones del sistema DX-SAHP 

El uso de bombas de calor con asistencia solar para calefacción y refrigeración de 

viviendas tanto unifamiliares como multifamiliares han demostrado ser una aplicación 

exitosa y popular actualmente [38]. Existe una gran variedad de sistemas, dependiendo 

del propósito o tipo de aplicación, tomando en cuenta la naturaleza de la fuente de 

calor a baja temperatura y el medio que va a distribuir el calor al edificio (aire, agua, 

entre otros) [38]. La aplicación más común para DX-SAHP es el calentamiento de 

agua doméstica. Una bomba de calor DX-SAHP está compuesta por un colector no 

esmaltado, un almacén de agua caliente doméstica, un termo bloque, que comprende 

el compresor eléctrico, la válvula de expansión termostática o electrónica, el elemento 

de calentamiento auxiliar y el controlador [48]. Dentro del colector circula el 

refrigerante de la bomba de calor como fluido de transferencia de calor. En el sistema, 

el colector solar recibe energía de la irradiación solar para evaporar el refrigerante. 

Mientras el refrigerante pasa a través del colector, recolecta energía de los alrededores 

y se convierte en vapor [48]. El refrigerante evaporado entra en el compresor que eleva 
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la presión. En el condensador, el refrigerante se condensa y transfiere su calor latente 

al agua doméstica del inmueble.  Antes de que el refrigerante regrese a la absorbente, 

una válvula de expansión termostática reduce su presión [48]. Como calentador de 

emergencia, un elemento de calentamiento eléctrico está ubicado en la parte inferior 

del inmueble a la altura del intercambiador de calor. El compresor es controlado por 

un termostato insertado dentro del inmueble [48]. 

 

Las bombas de calor asistidas por energía solar tienen un potencial significativo para 

ahorrar energía. Se pueden usar para recuperar el calor residual y elevar su temperatura 

a niveles más útiles [38]. Además, las nuevas ideas y equipos que aparecieron en la 

última década han simplificado la construcción de los sistemas de calefacción y 

enfriamiento con bomba de calor [38]. Las bombas de calor aparecen y funcionan de 

manera muy parecida a los acondicionadores de aire forzado, con la notable excepción 

de que pueden proporcionar calefacción y refrigeración [38]. Si bien las bombas de 

calor y los acondicionadores de aire requieren el uso de algunos componentes 

diferentes, ambos funcionan según los mismos principios básicos [38]. 

 

1.7 Compresor 

 

1.7.1 Aplicación 

Los compresores usados en la refrigeración industrial y residencial, son de 3 tipos 

principales: recíprocos, rotatorios y centrífugos. De los tres mencionados el más usado 

es el compresor recíproco o reciprocante  [49]. Los compresores recíprocos se dividen: 

tipo abierto, semi - hermético y hermético. Para el presente estudio se utiliza el 

compresor recíproco hermético que se aprecia en la Figura 6  [49]. 

 

 

         Figura 6. Compresor hermético reciprocante [49] 
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1.7.2 Características 

Los compresores reciprocantes herméticos. Este compresor es el indicado para 

volúmenes de desplazamiento reducido y eficaz para presiones de condensación 

relativamente elevadas y en altas relaciones de compresión  [50]. Las ventajas de usar 

este tipo de compresor son varias como: adaptabilidad a diferentes refrigerantes (entre 

los refrigerantes más usados con este tipo de compresor recíproco están: R12, R22, 

R500, R502 y R717) [50], facilidad de desplazamiento de líquido a través de la tubería, 

su durabilidad, la sencillez de su diseño y costos relativamente bajos. 

 

1.7.3 Principio de funcionamiento 

El compresor funciona en dos etapas una de succión y la otra de compresión como se 

muestra en la Figura 7; cuando el pistón se mueve hacia abajo en la carrera de succión 

se reduce la presión en el cilindro, haciendo que la presión del cilindro sea menor que 

la línea de gas, ésta diferencia de presión abre la válvula de succión para recibir el 

refrigerante vaporizado a que fluya al interior del cilindro [51]. 

 

 

Figura 7. Esquema del pistón succión y compresión [51] 

 

Cuando el pistón alcanza el fin de su carrera de succión e inicia la compresión, aumenta 

la presión cerrando la válvula de succión, hasta llegar a una presión donde exceda la 

presión existente en la línea de descarga del compresor lo que ocasiona que  la válvula 

de descarga y el gas comprimido fluya hacia la tubería de descarga y al condensador, 

por último el pistón inicia nuevamente su carrera de succión reduciendo la presión en 

el cilindro y cerrando la válvula de descarga repitiéndose nuevamente el ciclo del 

compresor [52]. En general la capacidad refrigerante del compresor disminuye a 

medida que la temperatura condensante aumenta. Las temperaturas altas en la descarga 

no son deseables y deben evitarse en lo posible  [50]. A mayor temperatura en la 

descarga mayor será la temperatura promedio en las paredes del cilindro y mayor será 
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el sobrecalentamiento del vapor de succión en el cilindro del compresor  [50]. Además 

de ser esto adverso a la eficiencia del compresor, una temperatura alta en la descarga 

tiende a aumentar la rapidez de formación de ácido en el sistema, provocando la 

carbonización del aceite en la cabeza del compresor y producir otros efectos 

perjudiciales en el equipo [50]. 

 

1.8 Evaporador 

Los evaporadores son intercambiadores de calor que están constituidos por un haz de 

tuberías en el que se evapora un fluido refrigerante el cual extrae el calor del espacio 

refrigerado [53]. 

 

 

 (a)          (b) 

Figura 8.  (a) Evaporador de tubo descubierto y (b) evaporador de placa [53] 

 

Un evaporador es cualquier superficie de transferencia de calor en el cual se vaporiza 

un líquido volátil para eliminar calor de un espacio o producto refrigerado [50]. Por su 

tipo de construcción existen dos tipos: los de superficie primordial (tubo descubierto) 

y superficie de placa Figura 8-b que son los más utilizados [50]. Estos tipos de 

evaporadores en especial el de superficie de placa, es el más común en sistemas de 

refrigeración domésticos por su forma de deshielarse fácilmente ya sea por la acción 

del cepillo o raspadura y por su construcción muy económica, mientras que en los 

evaporadores de tubo descubierto son más utilizados en sistemas de refrigeración 

comerciales e industriales, y por lo general son construidos de acero y cobre  [50]. El 

tubo de acero se emplea para evaporadores de gran capacidad y que funcionan con 

amoniaco mientras que el tubo de cobre se usa para la fabricación de evaporadores 
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pequeños y que usen refrigerantes que no sean amoniaco [50]. Este estudio presenta 

un evaporador con tubo de cobre. 

 

1.8.1 Colector de placa plana sin cubierta  

Los colectores de placa plana sin cubierta como se muestra en la Figura 9 son los más 

adecuados para el calentamiento de piscinas, ya que solo es necesario que la 

temperatura del agua aumente unos grados por encima de la temperatura del aire 

ambiente [54]. Este tipo de colectores, sencillos y baratos consisten en un absorbedor, 

pero carecen de la cubierta transparente. No incluyen ningún aislamiento adicional, de 

manera que la ganancia de temperatura queda limitada a unos 20 ºC sobre la del aire 

del ambiente [55]. Estos colectores son unidades de bajo costo que pueden ofrecer 

energía solar térmica rentable en aplicaciones tales como precalentamiento de agua 

para uso doméstico o industrial, calentamiento de piscinas, calefacción de espacios y 

calefacción de aire para aplicaciones industriales o agrícolas. Generalmente, estos 

colectores se utilizan cuando la temperatura de funcionamiento del colector está cerca 

de la temperatura ambiente [56].  

 

 

                              Figura 9. Colector de placa plana sin cubierta [57] 

 

1.9 Condensador 

El condensador al igual que el evaporador es una superficie de trasferencia de calor 

[50]. El calor del vapor refrigerante caliente pasa a través de las paredes del 

condensador para su condensación como se puede apreciar en Figura 10. 
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Figura 10. Esquema de un condensador [58] 

 

Como resultado de la pérdida de calor hacia el medio condensante (agua o aire) el 

vapor refrigerante es primero enfriado hasta su saturación y después condensado hasta 

su fase de estado líquido. Los condensadores son de 3 tipos generalmente: enfriados 

por aire, enfriados por agua y evaporativos [50]. Debido a las diferentes aplicaciones 

en la refrigeración mecánica existen varios tipos de condensadores los cuales se 

pueden clasificar de la siguiente manera: por tipo de construcción, método de 

alimentación del líquido, condiciones de operación, métodos de circulación de aire (o 

liquido), tipo de control de refrigerante y por sus aplicaciones [50]. Los más comunes 

usados en sistemas de refrigeración son los enfriados por aire seguidos por los 

enfriados por agua los cuales calientan el aire o agua por la transferencia de calor que 

hay del refrigerante hacia ellos  [50]. 

 

1.10 Dispositivos de expansión 

El objetivo de un dispositivo de expansión es controlar el flujo de refrigerante, desde 

la condensación que se encuentra a alta presión en el sistema al evaporador de baja 

presión. En la mayoría de los casos, la reducción de la presión se logra a través de un 

orificio de flujo variable, ya sea modulante o de dos posiciones [59]. 

 

 

Figura 11. Varios tipos de dispositivos de expansión [60] 
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Existen algunas válvulas de expansión, como las de la Figura 11. Por ejemplo; válvulas 

de expansión manual, válvula de expansión automática, válvula de expansión 

termostática, tubo capilar y válvulas de expansión electrónicas, para el motivo de 

estudio se ha seleccionado tres: tubo capilar, válvula de expansión termostática véase 

en Figura 13 y válvula de expansión electrónica véase Figura 16  [59].   

 

1.10.1 Tubo capilar (CT)  

Estos dispositivos de expansión similares a la Figura 12, se usan ampliamente en 

refrigeradores de ciclo cerrado pequeños que funcionan con mezclas de refrigerantes, 

son de bajo costo y no posee piezas móviles [61]. Es el más adecuado para sistemas 

con menos de 3 toneladas de capacidad, como refrigeradores domésticos y 

climatizadores de ventana. Las dimensiones habituales de un tubo capilar típico son: 

0.5 a 2.0 mm de diámetro interno y de 1.0 a 6.0 m de longitud [62]. El tubo capilar 

solo se monta en equipos probados en fábrica, con cargas exactas de refrigerante, los 

cuales no se aplican a sistemas instalados en campo [62]. 

 

 

      Figura 12. Tubo capilar [63] 

 

1.10.2 Válvula de expansión termostática  

La VET debido a su alta eficiencia y a la facilidad de adaptarse a cualquier tipo de 

aplicaciones de refrigeración es probablemente la más usada en la actualidad para 

control de refrigerante [50]. 
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Figura 13. Válvula de expansión termostática, partes [59] 

 

Las partes principales de una VET como se puede visualizar en la Figura 13 son: una 

aguja y asiento, fuelles o diafragma de presión, bulbo remoto cargado con fluido el 

cual está abierto en el lado de los fuelles o diafragma, un tubo capilar y un resorte cuya 

tensión es ajustada por un tornillo de ajuste. El bulbo se encuentra conectado con el 

tubo capilar y censa la temperatura de vapor del refrigerante, ubicado a la salida del 

evaporador. El bulbo y el tubo capilar se encuentran llenos de un fluido que puede ser 

líquido o gaseoso el cual sirve como un sensor que percibe la temperatura del gas de 

succión que pasa por este punto. Estos cambios de temperatura causan que, la presión 

del bulbo aumente o disminuya (presión transmitida por medio del tubo capilar) 

empujando al diafragma y haciendo que el orificio de la válvula se abra, permitiendo 

mayor flujo de refrigerante hacia el evaporador y quedando abierto hasta que la presión 

en el evaporador se incremente lo suficiente de tal forma que la suma de las dos 

presiones (presión del evaporador y presión del resorte de recalentamiento) se igualen 

a la presión del bulbo. 

 

El diafragma funciona como un actuador en la VET, a través de un movimiento 

generado por tres presiones: presión de bulbo sensor, presión del evaporador y presión 

equivalente del resorte que se muestran en la Figura 14. Estas presiones generan el 

movimiento que se transmite por medio de dos barras de empuje permitiendo que el 

eje se mueva, entrando y saliendo del orificio de expansión de la válvula. 
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Figura 14. Presiones que actúan sobre el diafragma de una VET [64] 

 

El vástago de ajuste está ubicado en la parte inferior, y sirve para variar la presión del 

resorte, si se gira el vástago en el sentido de las manecillas del reloj aumentara la 

presión del resorte haciendo que la válvula tienda a cerrarse por lo que se obtendrá 

más sobrecalentamiento en el evaporador esto ocasiona que aumente la presión en el 

bulbo siendo esta mayor a la presión del resorte lo que aumentará el paso de 

refrigerante [64]. Cuando se gira el vástago en el sentido contrario a las manecillas del 

reloj disminuye la presión del resorte siendo superada por la del bulbo y la válvula 

tiende a abrirse lo que ocasiona que haya un menor sobrecalentamiento. En las válvulas 

ajustables externamente existe un vástago de ajuste que permite alterar la presión del 

resorte [64].  

 

La VET se basa en mantener un grado constante de sobrecalentamiento en la salida del 

evaporador, circunstancia que permite mantener al evaporador completamente lleno 

de refrigerante bajo las condiciones de carga del sistema sin peligro de derramar 

líquido en la tubería de succión [64]. Además, es adecuada para el control de 

refrigerante en sistemas que estén sujetos a variaciones grandes y realimentación de 

carga [64]. 

 

La VET, según Jia [65], en su investigación de un sistema mixto de aire acondicionado 

y calentador de agua, ha usado y comparado dos dispositivos de expansión, una VET 

y un CT donde se concluye que la VET logró un mejor desempeño general comparado 

con un tubo capilar (CT). Obteniendo grandes capacidades de enfriamiento y de 

calentamiento de agua, con un promedio de 16.3–19.4 % y 18.5–23.4 % más grandes 

que el sistema CT. El coeficiente general de rendimiento (COP) también se encontró 
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un aumento de 12.5 a 20.9 %. Los resultados confirmaron que se prefiere a una VET 

para su uso en SEHRAC ya que regula mucho mejor el paso de refrigerante. Sin 

embargo, para ambos sistemas, debido a una caída en el rendimiento de transferencia 

de calor del intercambiador de calor con el tiempo de funcionamiento, se observó una 

caída correspondiente en las capacidades de enfriamiento y calentamiento. 

 

1.10.3 Válvula de expansión electrónica  

Las VEE son las únicas que permiten el funcionamiento ideal del evaporador, 

manteniendo lleno de líquido, gas refrigerante permitiendo que salga solo gas 

sobrecalentado hacia el compresor sin ser dañado. Esta válvula de expansión ofrece un 

grado más preciso de control, de tal forma que brinda mayor protección al sistema. 

 

 

           Figura 15. Elementos de un sistema de VEE [66] 

 

Una VEE está conformada por elementos que tienen la función de alimentar el 

evaporador con refrigerante líquido y mantener un recalentamiento constante como se 

muestra en la Figura 15. Para conseguirlo se necesita de un sistema electrónico 

(controlador electrónico) que gobierne y mida los parámetros de recalentamiento a 

través de una serie de sondas (el número de sondas puede variar según el equipo), de 

presión y temperatura a la salida y entrada del evaporador para que por medio de un 

algoritmo pre-programado pueda predecir la apertura y cierre de la válvula según sea 

el caso. 
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Figura 16. Partes internas de una válvula de expansión electrónica [67] 

 

Como se debe esperar la válvula en sí contiene un mecanismo que consta de diferentes 

partes como se muestra en la Figura 16. Como son: (1) Cuerpo de acero, (2) motor 

paso a paso el cual recibe los pulsos del controlador electrónico para abrir o cerrar el 

caudal de refrigerante, (3) conector eléctrico medio  por el cual llega los pulsos hacia 

el motor, (4) conjunto de jaula, (5) eje transmite el movimiento del motor, (6) 

Soldadura resistente, (7) puerto de entrada cerámico por donde entra el flujo de 

refrigerante proveniente del compresor, (10) esfera de acero el cual sella el paso de 

refrigerante  y (9) puerto de salida cerámico por donde sale el refrigerante en estado 

líquido hacia el evaporador.  

 

Las VEE ofrecen algunas ventajas como son: control de flujo preciso en una amplia 

gama de capacidades, respuesta rápida a cambios de carga, mejor control con poco 

recalentamiento por lo que se requiere menos superficie del evaporador para el 

sobrecalentamiento [67]. Una mayor superficie para la evaporación resulta en una 

mayor, la conexión eléctrica entre los componentes ofrece una mayor flexibilidad, la 

válvula se cierra cuando el sistema se apaga, lo que elimina la temperatura de 

evaporación y una mejor distribución del sistema lo que es importante para los 

sistemas compactos [67]. 

 

Las VEE incluyen un tipo de flujo continuo en el que el tamaño del orificio varía según 

el motor paso a paso y un tipo de ancho de pulso modulado (PWM, por sus siglas en 

inglés). Para esto se utiliza un controlador junto con la válvula [67]. El controlador 

debe estar pre configurado para el tipo de refrigerante y válvula y recibe información 
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de los sensores, por ejemplo: presión y temperatura a la salida del evaporador [67]. La 

señal de salida de la válvula inicia el ajuste del orificio [67]. El sobrecalentamiento del 

evaporador puede ser detectado por dos termistores, uno en las tuberías principales del 

evaporador y el otro en la salida de succión, y la señal utilizada para controlar el flujo 

de refrigerante [67]. El elemento de control final es una válvula solenoide pulsante o 

modulador [67]. El controlador también puede aceptar otras señales, como la 

temperatura de carga, la temperatura de descarga, la presión de condensación y la 

corriente del motor, y usarlas para proporcionar una efectividad óptima de la bobina 

para una potencia de entrada mínima. 

  

1.11 Refrigerantes 

El sector de refrigeración emplea acondicionadores de aire, refrigeradores domésticos, 

frigoríficos, pre enfriadores, bombas de calor y congeladores para diversas 

aplicaciones, que van desde la refrigeración de alimentos hasta la refrigeración de 

espacios, que esencialmente utilizan sistemas de refrigeración para lograr la velocidad 

de congelamiento necesaria a la temperatura deseada donde los refrigerantes se utilizan 

como fluidos de trabajo [35]. Estos refrigerantes tienen una alta capacidad de 

absorción de calor que los hace adecuados para la refrigeración [35]. A principios de 

la década de 1970, la introducción de clorofluorocarbonos (CFC) se consideró 

revolucionaria en comparación con las sustancias naturales [35]. Además de sus usos 

como refrigerantes en sistemas de refrigeración y aire acondicionado, los CFC se han 

utilizado como agentes espumantes, propelentes en aerosol y solventes de limpieza 

desde principios de los años cincuenta. Hace casi dos décadas, los investigadores 

descubrieron que el cloro liberado por los CFC sintéticos migra a la estratósfera y 

destruye las moléculas de ozono, por lo tanto, la capa de ozono que se reconoció como 

agotamiento de la capa, es uno de los mayores problemas ambientales [35]. El uso 

extensivo de compuestos cada vez más nuevos es uno de los grandes problemas de 

nuestro tiempo [35]. En esta situación, no parece muy sensato reemplazar los CFC / 

hidroclorofluorocarbonos (HCFC) con una nueva familia de hidrocarburos ajenos a la 

naturaleza, para ser utilizados en cantidades de cientos de miles de toneladas cada año 

[35]. El objetivo principal de esta contribución es clasificar los refrigerantes 

tradicionales y potenciales para diversas aplicaciones de refrigeración y discutir sus 

clasificaciones, categorías, numeraciones, composiciones químicas, criterios de 
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selección, comportamientos de trabajo e impactos ambientales en la capa de ozono 

estratosférico y el calentamiento global [35].  

 

1.11.1 Clasificación de los refrigerantes 

Los refrigerantes son generalmente conocidos como los fluidos que absorben el calor 

durante la evaporación. Estos refrigerantes, que proporcionan un efecto de 

enfriamiento durante el cambio de fase de líquido a vapor, se usan comúnmente en 

sistemas de refrigeración, aire acondicionado y bombas de calor, así como en procesos 

químicos los refrigerantes primarios se clasifican en los siguientes grupos principales: 

 

1.11.2 Refrigerantes naturales 

Los refrigerantes naturales más utilizados son el amoníaco (R717), el CO2 (R744) y 

los hidrocarburos como el isobutano (R600a) y el propano (R290). Estos son 

refrigerantes conocidos utilizados desde el siglo XIX [68]. 

 

1.11.3 Clorofluorocarbono 

Los Clorofluorocarbonos (CFC) se caracterizan por una alta estabilidad química y 

térmica, no inflamabilidad y baja toxicidad [69]. Aunque los CFC son fisiológicamente 

inertes, pueden causar sensibilización cardíaca (es decir, sensibilización del corazón a 

la adrenalina del cuerpo) a altas concentraciones (por ejemplo, más del 10% en el aire) 

[69]. Esto puede llevar a arritmia cardíaca, lo que resulta en latidos cardíacos 

irregulares y, a veces, paros cardíacos. La inercia química, la estabilidad térmica, la 

baja toxicidad y la no inflamabilidad de estos CFC combinados con sus propiedades 

físicas únicas se utilizan en muchos campos de aplicación, incluyendo refrigerante para 

aire acondicionado, aerosol (propelente), agente de soplado para la fabricación de 

espuma, extintor de incendios, agente de limpieza, fluido dieléctrico, e implantación 

de iones de dispositivo semiconductor [69]. Sin embargo, se debe tener en cuenta que 

el calendario de eliminación de estos compuestos fue regulado por el Protocolo de 

Montreal (es decir, la producción de CFC terminó el 1 de enero de 1996 y sus 

aplicaciones fueron prohibidas) [69]. 
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1.11.4 Hidrocarburos  

Los hidrocarburos (HC) también se utilizaron como refrigerantes en el pasado, pero 

luego se excluyeron con la introducción de refrigerantes con CFC que son más seguros 

y permanecen en algunos complejos industriales como refinerías. Hoy en día, se 

utilizan principalmente como refrigerantes: isobutano (R600a), propano (R290), 

propileno (R1270) y algunas mezclas. Los refrigerantes HC son un gran sustituto de 

los CFC, por lo que las unidades que usan CFC pueden trabajar con HC sin grandes 

modificaciones porque los HC son compatibles con el cobre y son miscibles con los 

aceites minerales. Su lado negativo es que son muy fácilmente inflamables en el aire, 

y ese es el único obstáculo hacia un aparato amplio [68]. Los HC son los compuestos 

químicos que consisten principalmente en carbono e hidrógeno. Los HC incluyen 

metano, etano, propano, ciclopropano, butano y ciclopentano. Aunque los HC son 

altamente inflamables, ofrecen algunas ventajas como refrigerantes potenciales debido 

a que son de bajo costo de producción y tienen un potencial de agotamiento de la capa 

de ozono cero, un potencial de calentamiento global muy bajo (GWP, por sus siglas 

en inglés) y una baja toxicidad. Hay varios tipos de familias de HC que se describen 

brevemente de la siguiente manera: 

 

Los hidrobromofluorocarbonos (HBFC) son los compuestos que consisten en 

hidrógeno, bromo, flúor y carbono. 

 

Los HCFC son los compuestos que consisten en hidrógeno, cloro, flúor y carbono. Los 

HCFC se trataron originalmente como una clase de químicos temporales para usar y 

para reemplazar los CFC. Contenían cloro y, por lo tanto, causaban una cierta 

disminución de la capa de ozono estratosférico con un impacto más reducido que los 

CFC. Los HCFC tienen el potencial necesario para el agotamiento de la capa de ozono 

(ODP) que iban de 0.01 a 0.1. La producción de CFC con los ODP más altos se eliminó 

primero, seguida de otros HCFC. 

 

Los hidrofluorocarbonos (HFC) son los compuestos que consisten en hidrógeno, flúor 

y carbono. Estos se consideraron una clase de reemplazos para los CFC, debido al 

hecho de que no contenían cloro ni bromo y por lo tanto no agotan la capa de ozono 

estrato-esférica. Todos los HFC tienen un PAO de 0. Sin embargo, algunos HFC tenían 
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GWP altos debido a su contenido de carbono. Los HFC están numerados de acuerdo 

con un esquema estándar [35]. 

 

El bromuro de metilo (CH3Br) era un compuesto que consistía en carbono, hidrógeno 

y bromo. Se consideró un pesticida efectivo y se usó para fumigar el suelo y muchos 

productos agrícolas. Debido a que contenía bromo, potencialmente agotó la capa de 

ozono estratosférico con un PAO de 0,6. Su producción fue prohibida en varios países, 

como en los Estados Unidos que terminó en diciembre de 2000 [35]. 

 

El metilcloroformo (CH3CCl3) fue otro compuesto que consiste en carbono, 

hidrógeno y cloro. CH3CCl3 se utilizó como un disolvente industrial. Su PAO fue de 

0.11. Para aplicaciones de refrigeración, una serie de HC, como metano (R-50), etano 

(R-170), propano (R290), n-butano (R600) e isobutano (R600a) que son Tratados 

como refrigerantes prácticamente adecuados, se emplean para una gran variedad de 

procesos sectoriales [35]. 

 

Las tres categorías de mezclas utilizadas en aplicaciones de A / C y refrigeración son 

azeótropos, cerca de azeótropos (cuasi azeótropos) y los zeótropos. Una mezcla 

azeotrópica mantiene un punto de ebullición constante y actúa como una sustancia 

única en estado líquido y vapor. Las mezclas de refrigerantes azeotrópicos se utilizan 

en aplicaciones de refrigeración a baja temperatura. El objetivo de las mezclas 

azeotrópicas cercanas es ampliar el rango de alternativas de refrigerantes más allá de 

los compuestos individuales. Los azeótropos cercanos tienen la mayoría de los mismos 

atributos que los azeótropos. Sin embargo, las mezclas azeotrópicas cercanas pueden 

alterar su composición y propiedades en condiciones de fuga. Las mezclas de 

refrigerantes zeotrópicos son mezclas de dos o más refrigerantes que se desvían de las 

mezclas perfectas [70]. Una mezcla zeotrópica no se comporta como una sola sustancia 

cuando cambia de estado [70]. En su lugar, se evapora y se condensa entre dos 

temperaturas (temperatura de deslizamiento) [70]. Las características de cambio de 

fase de la mezcla de refrigerante zeotrópico (ebullición y condensación) no son 

isotérmicas [70]. Las sustancias zeotrópicas tienen un mayor potencial para mejorar la 

eficiencia energética y la modulación de la capacidad [70]. Sin embargo, el principal 

inconveniente de la mezcla de refrigerante zeotrópico es la fuga preferencial de 

componentes más volátiles que conducen a un cambio en la composición de la mezcla 
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[70]. La letra minúscula significa un gas isómero, ejemplo en el R-134a. Esta indica la 

simetría en pesos atómicos. El más simétrico no tiene letra y al aumentar la asimetría 

se colocan las letras a, b, c, entre otros [71]. La letra mayúscula denota una mezcla 

zeotrópica y queda dentro de la serie 400. Ejemplo en el R-401A. Las letras A, B, C, 

a la derecha del número se utilizan para diferenciar mezclas con los mismos 

componentes, pero con diferente proporción. Ejemplo: R-401A, R401B, R401C [71]. 

 

1.11.5 Propano (R290) 

El propano se ha utilizado como medio de trabajo en grandes plantas de refrigeración 

durante muchos años, especialmente en la industria de procesamiento petroquímico 

[35]. Tiene excelentes propiedades termodinámicas que se aproximan a las del 

amoníaco, pero el riesgo de explosión y de incendio es mucho más grave [35]. Esto 

ciertamente limitará su aplicación en el campo de la refrigeración normal, aunque el 

riesgo no debe sobreestimarse [35]. Los gases combustibles son comunes en muchas 

aplicaciones técnicas y no causan muchos problemas cuando se observan simples 

precauciones. Otra área donde el propano o las mezclas de HC ofrecían la oportunidad 

de ser potencialmente empleados para sustituir el R-12 en refrigeradores y 

congeladores domésticos, y también quizás en pequeñas unidades de aire 

acondicionado. Los extensos estudios realizados en el pasado confirmaron que el 

riesgo involucrado en el uso de R290 es insignificante.  

 

Los pocos cientos de gramos necesarios en un pequeño acondicionador de aire también 

parecen ser perfectamente aceptables con un diseño adecuado [35]. En un estudio 

realizado por James y Missenden [72], encontraron que el propano puede sustituir al 

R-12 con un rendimiento similar a una carga más baja y concluyeron que el propano 

es una alternativa atractiva y ecológica. Aunque el propano es muy estable y cumple 

con los requisitos de refrigeración (por ejemplo, COP, relación de presión, descarga 

comparativa, entre otros.) fácilmente, la única preocupación es sus características 

reactivas, como la combustión y la halogenación. 

 

1.11.6 Isobutano (R600a) 

Se espera que el R600a sea un refrigerante alternativo a largo plazo debido a su 

potencial de calentamiento global (GWP) despreciable y su rendimiento 

termodinámico favorable. El isobutano y las mezclas con isobutano son alternativas 
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apropiadas en comparación a R134a y R12 para la refrigeración doméstica [73]. Sin 

embargo, R600a es el hidrocarburo más utilizado, es el refrigerante con más del 95 % 

de participación de mercado en muchos países. En 2004, el 33 % de la producción 

mundial de refrigeradores domésticos usaba isobutano puro o sus mezclas. El R600a 

tiene una densidad más alta que el aire y, en caso de fugas, se extiende cerca del piso; 

por lo tanto, el riesgo de inflamabilidad aumenta. Por otro lado, una menor carga de 

refrigerante reduce el riesgo de explosión. En los refrigerantes, se encontró que R600a 

requiere una cierta cantidad de sobrecalentamiento antes de la compresión. Para 

satisfacer esta necesidad, se recomienda intercambiadores de calor compactos y 

geometrías mejoradas [73]. El R600 es un 50 % más de eficiencia energética que 

R134a. Además, se encontró que la mayor destrucción de energía se produce en el 

compresor, seguido del condensador, la válvula de expansión, el evaporador y el 

intercambiador de calor interno. La destrucción de la energía en el compresor fue 

mayor que en otras partes del sistema de refrigeración, hasta el 69 % de la destrucción 

de la energía total [74].  

 

1.11.7 Ventajas del R290 y R600a 

El propano (R290) tiene una ventaja especial para su uso en turbo compresores debido 

a su masa molar casi ideal. Una mezcla de propano-butano puede ser ventajosa para 

lograr un deslizamiento de la temperatura que coincida con el caudal de aire limitado 

del evaporador y el condensador [35]. La temperatura de descarga del compresor es 

más baja para R290 y R600a que para R134a. Esto sugiere que se pueden usar 

compresores de diseño similar con estos refrigerantes y que tengan lubricantes menos 

contaminantes al ambiente [75]. Los refrigerantes R600 y R600a presentan muchas 

características deseables, como la presión de operación, el caudal másico, la 

temperatura de descarga y el coeficiente de rendimiento [76]. Sin embargo, el GLP 

parece ser un candidato apropiado a largo plazo como reemplazo del R134a [77]. 

 

1.11.8 Desventajas de R290 y R600a 

Un rendimiento relativamente bajo para R600a se puede atribuir a su capacidad 

volumétrica relativamente baja, que se puede resolver aumentando el tamaño del 

compresor [75]. El tiempo de funcionamiento de la bomba de calor es más corto para 

R290, mientras que para R600a es aproximadamente un 33 % más en comparación 

con el sistema de base que contiene R134a. El R600a requiere un tamaño de compresor 



 

33  

relativamente más grande para cumplir con el rendimiento de referencia que utiliza el 

refrigerante R134a [75]. El uso de los hidrocarburos R290, R600 y R600a en un 

refrigerador doméstico muestran que el R290 no puede usarse como reemplazo de 

refrigerante debido a su alta presión de operación en comparación con R134a [76]. 

 

Tabla 1. Características e impacto ambiental de diferentes refrigerantes [75] 

Grupo de 

refrigerantes 

Ejemplo de 

refrigerantes 
ODP GWP100 

Vida 

atmosférica 

(años) 

Inflamabilidad 

CFCs 
R11, R12, 

R115 
0.6-0.1 

4750-

14400 
45-1700 No inflamable 

HCFCs 
R22, R141b, 

R124 
0.02-0.11 400-1800 1-20 No inflamable 

HFCs 
R407C, R32, 

R134a 
0 

140-

11700 
1-300 

No inflamable 

o ligeramente 

inflamable 

HFOs 

R1234fy, 

R1234ze, 

R1234yz 

0 0-12 - 
Ligeramente 

inflamable 

Refrigerantes 

naturales 

R744, R717, 

HC (R290, 

R600, 

R600a) 

0 0 Pocos días 

HCs: 

Altamente 

inflamable 

R717: 

inflamable 

R744: No 

inflamable 

 

Los potenciales de calentamiento global (GWPs) se utilizan para calcular un indicador 

agregado en unidades de kilogramos de dióxido de carbono equivalente. Un GWP se 

basa en la posibilidad de que un gas cause un forzamiento radiactivo (para cambiar el 

equilibrio de la energía que entra y sale de la atmósfera) en comparación con el 

potencial del dióxido de carbono para hacerlo, durante un período de tiempo 

determinado. Los estudios de la huella de carbono generalmente asumen una 

perspectiva de tiempo de 100 años (GWP100) [78]. 
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1.12 Equipos de medición 

La temperatura ambiente, la temperatura de la superficie del colector, la temperatura 

del refrigerante en varias ubicaciones del sistema y las temperaturas del agua en la 

estación térmica (ST, por sus siglas en inglés) se midió mediante termopares de cobre 

y de contraste. Las presiones bajas y altas a través del compresor se midieron con 

medidores de presión.  

 

Para proteger el compresor de sobrecargas, se conectaron interruptores de corte de baja 

y alta presión al compresor [43]. Se montó un piranómetro solar cerca del colector para 

medir la radiación solar instantánea y se midió el consumo de energía del sistema con 

un vatímetro [43]. Los procesos de medición anteriores fueron monitoreados y 

controlados por un sistema basado en computadora personal (PC). Los datos se 

registraron en cada intervalo de 5 minutos en un registrador de datos, que luego se 

utilizó para el análisis [43]. 

 

1.12.1 Estación meteorológica  

Una estación meteorológica es una estructura o dispositivo dotado de varios 

instrumentos de medición como sensores, que tienen la capacidad de registrar y 

colectar información meteorológica en forma automática y en tiempo real, que 

permiten monitorear la variación de la temperatura del aire, humedad relativa, 

radiación solar, humedad foliar, dirección y velocidad del viento, lluvia, humedad 

relativa, temperatura del suelo, presión atmosférica, entre otras [79].  

 

Puede realizar en forma continua y mecánica registros de diferentes variables. 

Necesitan de personal u observador meteorológico, quien se encarga de realizar las 

lecturas de algunos de los aparatos de medición a determinadas horas del día, además 

debe de cambiar las bandas de registro de algunos instrumentos [80]. La estación 

meteorológica Ambient Weather, es muy fácil de instalar y su tecnología inalámbrica 

permite adjuntar los datos en tiempo real. Es un sistema exacto, preciso y económico 

[81]. Transmite 915 MHz desde la matriz del sensor exterior y el sensor de temperatura 

interior a la consola de la pantalla [81].  
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La estación meteorológica transmite la temperatura exterior, la humedad, la velocidad 

del viento, la dirección del viento, la lluvia, los rayos UV y la radiación solar desde el 

conjunto de sensores todo esto uno [81]. También obtiene el punto de rocío, el índice 

de calor, la tasa de precipitación y un gráfico proporciona tendencias detalladas para 

el barómetro, la temperatura y la humedad. La pantalla incluye unidades de medida 

métricas e imperiales, condiciones de alarma alta y baja con alerta sonora y calibración 

de todos los parámetros principales. El conjunto cuenta con un escudo de radiación de 

termo higrómetro de pagoda con aspiración pasiva para la máxima precisión, un nivel 

de burbuja para la instalación de plomada y un panel solar [81].  

 

 

             Figura 17. Estación meteorológica Ambient Weather [81] 

 

1.12.2 Características 

El conjunto de sensores integrados todo en uno inalámbricos mide la velocidad del 

viento, la dirección del viento, la temperatura, la humedad, la velocidad del viento, la 

dirección del viento, la lluvia, los rayos UV y la radiación solar. Sensor inalámbrico 

de barómetro y termómetro para interiores. Pantalla TFT LCD a todo color. Soporta 

unidades de medida tanto imperiales como métricas. Transmisión inalámbrica de RF 

de 915 MHz con un rango de línea de visión de 300' (100' en la mayoría de las 

condiciones, con la excepción de las barreras metálicas). Calibración de todos los 

parámetros medidos [81]. 
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1.12.3 Especificaciones técnicas 
 

Tabla 2. Especificaciones técnicas de la estación meteorológica [81] 

Dispositivo Variable de medición Especificaciones 

 

 

 

 

 

 

 

ESTACIÓN 

METEOROLÓGICA 

 

 

 

 

 

 

 

 

Temperatura interior 

Rango: 32 a 140 K 

Precisión: ± 2 K 

Resolución: 0.1 K 

Temperatura exterior 

Rango del sensor: - 40 a 140 

K 

Precisión: ± 2 K 

Resolución: 0.1 K 

Humedad interior 

Rango: 10 a 99 % 

Precisión: ± 5 % 

Resolución: 1 % 

Humedad exterior 

Rango: 10 a 99 % 

Precisión: ± 5 % 

Resolución: 1 % 

Presión barométrica 

Rango: 8.85 a 32.50 inHg 

Precisión: ± 2.032 mmHg 

Resolución: 0.254 mmHg 

Radiación solar 

Rango: 0 a 400000 lux 

Precisión: ± 15 % 

Resolución: 1 lux 

 

 

1.12.4 Pirómetros de radiación parcial o pirómetros ópticos  

Son los instrumentos que miden la temperatura de un cuerpo en función de la radiación 

luminosa que éste emite [82]. Determinan la temperatura de una superficie en base a 

la ley de radiación de Planck considerando un valor de longitud de onda de la radiación 

emitida por la superficie [82].  
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Los pirómetros ópticos manuales se basan en la desaparición del filamento de una 

lámpara al compararlo visualmente con la imagen del objeto enfocado. Pueden ser de 

dos tipos: de corriente variable en la lámpara y de corriente constante en la lámpara 

con variación del brillo de la imagen de la fuente. 

  

Los pirómetros ópticos automáticos consisten en un disco rotativo que modula la 

radiación del objeto y la de una lámpara de referencia que inciden en un foto-tubo 

multiplicador, este envía una señal de salida en forma de onda cuadrada de impulsos 

de corriente continua que convenientemente acondiciona y modifica la corriente de 

alimentación de la lámpara de referencia hasta que coinciden en brillo la radiación del 

objeto y la de la lámpara [82]. En este momento, la intensidad de corriente que pasa 

por la lámpara es función de la temperatura [82].  

 

1.12.5 Pirómetros de radiación total  

Son los que miden la temperatura captando toda o una gran parte de la radiación 

emitida por el cuerpo. El medio de enfocar la radiación que le llega puede ser una lente 

o un espejo cóncavo. Determinan la temperatura de una superficie en base a la ley de 

Stefan-Boltzmann, es decir consideran la radiación emitida por la superficie en todas 

las longitudes de onda. El instrumento suele ser de foco fijo o ajustable en el foco, y 

el elemento sensible puede ser un simple par termoeléctrico en aire o en bulbo de vacío 

o una pila termoeléctrica de unión múltiple en aire [82]. 

 

1.12.6 Piranómetro 

La Organización Meteorológica Mundial define radiación global como la radiación 

solar en el intervalo espectral de 0.3 a 3 μm recibida sobre una superficie plana 

horizontal desde un ángulo sólido de 2p sr [83].  

 

El instrumento necesario para medir la radiación global es el piranómetro. Este se 

utiliza a veces para medir la radiación incidente sobre superficies inclinadas y se 

dispone en posición invertida para medir la radiación global reflejada (albedo). Para 

medir solamente la componente difusa de la radiación solar, la componente directa se 

cubre por medio de un sistema de pantalla o sombreado [84]. 
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1.12.7 Termómetro infrarrojo 

El termómetro infrarrojo es un dispositivo confiable que se usa para medir la 

temperatura de la superficie del objeto, y es aplicable a varios objetos calientes, 

peligrosos o difíciles de alcanzar sin contacto seguro y rápido. Simplemente apunte el 

punto láser, presione el botón y lea la temperatura en menos de un segundo. Hace que 

apuntar sea aún más preciso [85]. 

 

1.12.8 Características 

Función de almacenamiento de memoria (hasta 12 datos). Altamente preciso y 

confiable. Indicación de la vida de la batería de 3 niveles [85]. Apagado automático. 

Función de almacenamiento / recuperación de datos. Función de retención de datos. 

Temperatura de la superficie de acceso en 1 segundo. Seleccionable entre ° C y ° F. 

Funciones de temperatura máxima, mínima, media y diferencia. Alarma ajustable de 

alta / baja temperatura [85].  

 

Selección de puntero láser objetivo, El termómetro infrarrojo es un dispositivo 

confiable que se usa para medir la temperatura de la superficie del objeto, y es aplicable 

a varios objetos calientes, peligrosos o difíciles de alcanzar sin contacto seguro y 

rápido. Simplemente apunte el punto láser, presione el botón y lea la temperatura en 

menos de un segundo. Hace que apuntar sea aún más preciso [85]. 

 

 

        Figura 18. Termómetro infrarrojo [85] 
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1.12.9 Especificaciones 
 

Tabla 3. Especificaciones técnicas del piranómetro infrarrojo [85] 

Dispositivo Variable de medición Especificaciones 

Piranómetro infrarrojo 

Temperatura  

Rango:  -30 ~ 1150 °C  

              -22 ~ 2102 ° F 

Exactitud: 0 ~ 1150 ° C 

(32 ~ 2102 ° F): ± 1.5 ° C 

(± 2.7 ° F) o ± 1.5% 

-18 ~ 0 ° C (0 ~ 32 ° F): 

± 3 ° C (± 5 ° F) lo que 

sea mayor 

Resolución: 0.1 ° C / ° F 

Emisividad 
Ajustable por el usuario 

y pre ajustado a 0.95 

Humedad 

10 ~ 95% R.H. sin 

condensación hasta 30 ° 

C (86 ° F) 

Respuesta espectral 8 ~ 14µm 

Presión barométrica 

Rango: 8.85 a 32.50 

inHg 

Precisión: ± 0.08 inHg 

Resolución: 0.01 inHg 

Radiación solar 
Rango: 0 a 400,000 lux 

Precisión: ± 15 % 

 

1.12.10  Anemómetro 

La función de un anemómetro (algunas veces con veleta) es la de medir algunas o todas 

las componentes del vector velocidad del viento. Lo más común es expresar el viento 

como un vector de 2 dimensiones, considerando solo la dimensión horizontal, ya que 

la componente vertical es muy pequeña cerca de la superficie [86]. Sin embargo, en 

algunos casos la componente vertical es importante y existen hoy en día anemómetros 

diseñados para medir las 3 componentes. El vector se puede escribir en sus 

componentes ortogonales: u, v y w. Otra alternativa es escribir el vector con su 
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intensidad y dirección, en el caso del vector horizontal, la dirección del viento es la 

dirección desde donde el viento viene medido en grados en sentido del reloj desde el 

Norte [86]. 

 

1.13 Selección de alternativas 

Se realiza un análisis de diferentes alternativas que pueden ser consideradas para el 

proyecto de investigación, valorando cada una de ellas sus características más 

importantes para llegar a seleccionar la más adecuada para el sistema. Se considera 

como base un método cuantitativo, el mismo que Yan et al. [19], carga de refrigeración 

máxima de 10 kW  

 

Tabla 4. Rendimiento, consumo de energía, entre otros de válvulas de expansión 

Referencia Dispositivo 

de 

expansión 

Refrigerante Consumo 

de energía 

(kW) 

Sobrecalentamien

to del evaporador 

(°C) 

COP 

Yan et al. 

[19] 
VEE R134a 24.48 

8 

 
2.80 

Xia & Deng 

[22] 
VEE R410a - 8 - 

De Freitas et 

al. [20] 
VEE CO2 - 6 3.12 

Lazzarin & 

Noro [26] 
VET R22 30.63 5.9 4.5 

Eames et al. 

[18] 
VET R404a 15 11.25 - 

Jia [87] CT R134a - 8.1 1.9 

Jia [88] CT R22 - 3.4 4.5 

Duarte et al. 

[89] 
VET R600a 24 7.4 2.4 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

A continuación, se muestra la Tabla 5, sobre el análisis cuantitativo en los diferentes 

tipos de dispositivos de expansión; se puede considerar de manera imparcial la opción 

más adecuada para el sistema mediante una matriz de análisis según Godet [90], que 

utilizará una escala del 1 al 5, donde: 

 

- 1 = no influye 

- 2 = influencia débil 
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- 3 = influencia media 

- 4 = influencia fuerte 

- 5 = influencia potencial 

 

Tabla 5. Análisis cuantitativo de las alternativas 

Alternativas Necesidades Valor 

Global 

Valor 

porcentual 
F

ac
il

id
ad

 d
e 

o
p
er

ac
ió

n
 

F
ac

il
id

ad
 d

e 

m
an

te
n
im

ie
n
to

 

T
am

añ
o
 d

el
 

p
ro

to
ti

p
o

 

E
fi

ci
en

ci
a 

en
er

g
ét

ic
a 

C
o
st

o
 

VEE 5 5 4 5 2 21/25 84 % 

VET 3 3 3 4 4 17/25 68 % 

CT 
4 4 5 2 5 20/25 80 % 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

Los argumentos de cada necesidad se presentan en la tabla que se muestra a 

continuación: 

 

Tabla 6. Argumentos de cada necesidad 

Necesidades  Argumento 

Facilidad de operación El funcionamiento es sencillo, confiable 

y amigable para el operario del equipo. 

Facilidad de mantenimiento El mantenimiento es innecesario debido 

al poco desgaste del dispositivo por no 

tener piezas móviles. 

Tamaño Debido al diseño de la máquina el 

tamaño es muy importante al momento 

del montaje y funcionamiento. 

Eficiencia energética La máquina requiere de una alta 

eficiencia energética por depender de 

energía solar. 

Costo El costo debe ser adecuado para el tipo 

carga de refrigeración. 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 
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A continuación, se presentan ciertas consideraciones relacionadas al presente capítulo: 

La válvula de expansión electrónica muestra un excelente rendimiento en el control de 

flujo rápido y preciso para un amplio rango de caudal de refrigerante, lo que es útil 

para alcanzar el estado estable rápidamente y reducir el consumo de energía durante la 

regulación repetida [88]. Las VEE permiten una optimización del recalentamiento, que 

se puede ajustar a valores más pequeños que con las VET. Brindan un montaje sencillo 

y facilidad de puesta en marcha. El controlador electrónico incorpora múltiples 

funciones: termostato, alarma, diagnóstico para averías [91].  

 

El principal inconveniente de la VET es que el bulbo debe ser siempre el elemento 

más frío de la válvula, situación que se ve amplificada en sistemas de baja temperatura 

y refrigeración comercial. El bulbo no debe situarse nunca sobre un tramo vertical de 

la tubería, ni sobre el colector de salida del evaporador. En el caso de que exista un 

tramo de tubería en vertical, debe colocarse antes del mismo un filtro, para que durante 

las paradas se acumule allí el aceite y el refrigerante que no se haya evaporado sin 

afectar al bulbo [91].  

 

El tubo capilar no tiene partes en movimiento y por tanto no se encuentra sometido a 

desgaste. La única avería que puede producirse sería debida a una obstrucción como 

consecuencia de ceras, humedad, por lo que debe realizarse la alimentación del capilar 

por medio de un filtro secador [91]. 

 

En resumen, teóricamente se puede decir que los rendimientos térmicos de la bomba 

de calor, se ven afectados significativamente por la variación de la radiación solar, el 

área del colector y la velocidad del compresor. Para minimizar el desajuste entre la 

carga variable en el colector y la capacidad constante del compresor, se recomienda 

incluir en el sistema un compresor de velocidad variable o una válvula de expansión 

electrónica con un controlador automático, lo que mejoraría el rendimiento térmico 

anual del sistema DX-SAHP [43]. 

 

En el estudio de El-Morsi [92], se presenta el rendimiento en un sistema de 

refrigeración por compresión de vapor que utiliza refrigerantes puros de HC 

(hidrocarburos). En este estudio, se utilizan tres diferentes HC puros propano (R290), 

butano (R600) y GLP comercial (gas de petróleo licuado) en el análisis teórico [92]. 
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R134a también se utiliza en el análisis como refrigerante de referencia [92]. La 

temperatura del evaporador varía de -30 a 0 °C, mientras que el condensador varía de 

30 a 50 °C [92]. Los resultados muestran que el R600 tiene el mayor COP, mientras 

que el GLP tiene la eficiencia térmica más baja. Cuando se compara con R134a, el 

COP para R134a es superior al de GLP en un 10 %. Además, la eficiencia térmica es 

mayor en un 5 %. Sin embargo, el GLP tiene la ventaja de no ser caro, está disponible 

en grandes cantidades y tiene un potencial de agotamiento del ozono nulo y un bajo 

potencial de calentamiento global [92]. 

 

En función a la investigación realizada por Kong et al. [93], Chen & Yu [94], Huang 

et al. [95], entre otros; se ha evidenciado que la válvula de expansión electrónica tiene 

un diseño más sofisticado, se ha comenzado a utilizar en sistemas de refrigeración y 

bombas de calor en lugar de los dispositivos de expansión convencionales [96]. Debido 

a la alta eficiencia que genera en los sistemas de refrigeración las VEE ocupan un gran 

porcentaje de uso a nivel mundial, siendo China, Estados Unidos, Japón, Rusia, entre 

otros, los países donde han visto la necesidad de utilizar estas válvulas como sistemas 

automáticos para procesos de producción con altas presiones. 
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CAPÍTULO II 

CONDICIONES, ECUACIONES Y PARÁMETROS DE DISEÑO 

 

Mediante la revisión y análisis de las ecuaciones, condiciones y parámetros que rigen 

el funcionamiento de una bomba de calor asistida por energía solar, se podrá entender 

el funcionamiento de dicho sistema y se facilitará la construcción, en el presente 

capítulo se plantea ecuaciones, que rigen el comportamiento de una bomba de calor 

asistida por energía solar, mediante el ciclo de refrigeración por compresión de vapor 

y el análisis de parámetros que miden su eficiencia, así como el consumo energético 

tanto con la válvula electrónica como termostática. 

 

2.1 Ecuación de balance de energía 

Se supone que el caudal másico del refrigerante es constante en todas las ubicaciones 

típicas del sistema [97]. La ecuación de balance de energía para el DX-SAHP se puede 

expresar como lo indican [97, 98]: 

 

 Q W Qcompe c               (1) 

 

Donde: 

Qc : Calor rechazado en el condensador; [W] 

Qe : Ganancia de calor útil en el colector-evaporador; [W] 

W comp : Entrada de trabajo al compresor; [W]  

 

2.2 Análisis del colector-evaporador 

A continuación, se presenta el análisis matemático de una bomba de calor asistida por 

energía solar de expansión directa que utiliza un colector solar de placa plana 

descubierto (sin esmaltar) y sin aislamiento [99]. A pesar de ser dos configuraciones 

distintas, un colector solar descubierto y un colector solar con una cubierta presentan 

resultados similares para el dimensionamiento del colector, así como para seleccionar 

el compresor [47]. En el modelo matemático del colector-evaporador solar, se supone 

que el flujo de refrigerante en la tubería es un flujo homogéneo unidimensional junto 
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con el eje, y que la difusión de masa y la conducción de calor del refrigerante se 

descuidan junto con el eje [99]. 

 

La ganancia de calor del refrigerante en el colector-evaporador solar es la siguiente 

[99]: 

 

 , ,
Q h hr mr col o col i

      (2) 

                                                  

Donde:  

Qr : Tasa de calor ganado por el refrigerante en el colector-evaporador; [W]  

mr : Flujo másico del refrigerante en la placa; [kg·s-1] 

,
h

col i
: Entalpía del refrigerante a la entrada del colector; [J·kg-1]  

,
h

col o
: Entalpía del refrigerante a la salida del colector; [J·kg-1]  

 

El calor útil del colector - evaporador solar se puede evaluar de la siguiente manera, 

según Duffie y Kalogirou [100, 56]: 

 

          4 4Q A I U T TT T La skycol c p a
            
  

                             (3) 

                       

Donde: 

Qcol : Tasa de calor ganado por el colector-evaporador; [W] 

Ac: Área de la sección del colector-evaporador; [m2] 

 : Absorción de la superficie del colector por irradiación solar; [adimensional] 

I : Radiación solar; [W·m-2]  

 : Emisión hemisférica del colector solar, onda larga; [adimensional] 

UL: Coeficiente global de pérdida de calor de la placa colectora; [W·m-2· K-1]  

Tp: Temperatura de la superficie superior del colector; [K]  
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Ta: Temperatura ambiente; [K]  

Tsky: Temperatura del cielo; [K]  

 : Constante de Stefan Boltzmann; 5.67∙10-8 [W·K-4·m-2] 

 

Para la lámina comercial de aluminio, el valor de emisividad es 0.1 [101, 102]; 

mientras que el valor de la absortividad es de 0.09 [103, 101] 

 

La variable UL incluye el coeficiente de pérdida de calor convencional y el coeficiente 

de pérdida de calor de radiación al cielo según Shi et al. [104], Duffie & Beckman 

[100] y Paradeshi et al. [98]:  

 

     
3

4U c T
L v a

                            (4) 

 

El coeficiente de pérdida de calor convencional es igual a [105, 56]: 

 

         5.7 3.8c S
v w
                                (5) 

 

Donde: 

Sw : Velocidad del viento; [m∙s-1]  

 

La siguiente ecuación nos permite calcular la temperatura del cielo [105, 42]: 

 

    
1.5

0.0552T T
sky a

                   (6) 

 

2.3 Análisis del compresor 

El compresor es uno de los elementos principales de una bomba de calor y es el 

encargado de elevar la presión de vapor refrigerante que viene del evaporador a baja 

presión hacia el condensador a alta presión. El caudal másico de refrigerante que pasa 

por el compresor según Kong et al [106, 99], Chen & Yu [107] se expresa de la 

siguiente forma, para calcular: 

https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/S1359431118342236#!
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60 1

vv rot d
mr

v

 
                     (7) 

Donde: 

 

V rot : Velocidad rotativa del compresor; [rpm]  

1v : Volumen específico del refrigerante a la entrada del compresor; [m3·kg-1]  

v : Eficiencia volumétrica del compresor; [adimensional]   

d
: Volumen de desplazamiento del compresor; [m3]  

 

La eficiencia volumétrica asumida según Chen & Yun [107], se la expresa con la 

siguiente ecuación: 

 

             0.959 0.00642

p
des

v
p

suc

                   (8) 

 

Donde: 

p
suc

 : Presión de succión del compresor; [Pa]  

p
des

: Presión de descarga del compresor; [Pa]  

 

El consumo de energía del compresor se encuentra mediante un balance de energía 

como lo demuestra Yousefi et al. [108, 109] de esta manera:  

 

                           , ,W m h hcomp r com o com i                        (9) 

Donde: 

 

,hcom i : Entalpía del refrigerante a la entrada del compresor; [J·kg-1] 

,hcom o : Entalpía del refrigerante a la salida del compresor; [J·kg-1] 
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Como lo plantean Kong et al. [93], Hawlader et al. [110] y Mohammed et al. [111] se 

puede obtener el consumo eléctrico del compresor mediante: 

 

1

1
1

k

p v p kksuc suc des
W mcomp r

k p
com suc






    



 
  
  
   
 
 

                (10) 

 

Donde:  

𝜂𝑐𝑜𝑚: Eficiencia total del compresor; [adimensional] 

k: Relación de calores específicos del refrigerante [adimensional]. 

 

La relación de calores específicos k del refrigerante R600a es 1.09 según Cengel [103] 

e Incropera [101]. 

 

La temperatura de descarga del compresor, según a Kong et al. [99], es dada por: 

 

1k

p kdis
T T
dis suc p

suc



 

 
 
 
 

      (11) 

 

Donde:  

 

T
suc : Temperatura absoluta de succión del compresor; [K]  

T
dis

: Temperatura absoluta de descarga del compresor; [K]  

 

2.4 Análisis del condensador 

El calor disipado al medio de refrigeración en el condensador comprende la ganancia 

de energía en el evaporador y la energía consumida por el compresor, como lo muestra 

Hawlader et al. [110], Ito et al. [112] en la siguiente ecuación: 
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  Q Q W compcon col                   (12) 

Donde: 

Qcon : Flujo de calor ganado por el condensador; [W]  

Qcol : Tasa de calor útil ganado por el colector-evaporador; [W]  

W comp : Tasa de energía consumida por el compresor; [W]  

 

Se obtiene un balance de energía con los rendimientos del condensador sumergido en 

agua según [106, 113, 114, 108]:  

 

         
, ,T TdT w o w iw

Q M c M cw w p w pdt t


                   (13) 

 

Donde:  

Qw : Tasa de transferencia de calor liberada al agua en el tanque del condensador; [W]  

M
w : Masa total de agua en el tanque de agua doméstica; [kg] 

c
p

: Calor específico del agua; [J·kg-1·K-1]  

,
T

w i
: Temperatura inicial del agua; [°C]  

,
T

w o
: Temperatura final del agua; [°C]  

t : Intervalo de tiempo desde Tw,i hasta Tw,o; [s]   

 

Un balance térmico del tanque de almacenamiento de agua es analizado por Sarbu & 

Sebarchievici [43], Triphati & Tiwari [115], Kokila & Rajakumar [116] obteniendo la 

siguiente expresión: 

 

       ,tanQ Q U A T Tw i aW con L
              (14) 

 

Donde: 
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tan
A : Área total de transferencia de calor de las paredes del tanque; [m2]  

 

En esta investigacion la masa total de agua en el tanque de la bomba de calor DX-

SHAP es de 200 kg. 

 

El coeficiente global de transferencia de calor basado en el área exterior del tubo del 

condensador, para Kong et al. [93] y Sarbu & Sebarchievici [43] es calculado con la 

siguiente ecuación:  

 

                                     
1

1, ,

, ,

Ucon A Acon o con con o

A Ai con i con con m w



  



 

         (15) 

 

Donde:  

 

i
 : El coeficiente de transferencia de calor por convección entre el refrigerante y el 

interior del tubo del condensador; [W·m-1·K-1]  

w
 : Coeficiente convectivo de transferencia de calor entre el agua y la pared exterior 

del tubo del condensador; [W·m-1·K-1] 

,
A
con i

: Área interior del tubo del condensador; [m2]  

,
A
con o

: Área exterior del tubo del condensador; [m2]  

,
A
con m

: Área media del tubo del condensador; [m2]  

con
 : Espesor del tubo del condensador; [m]  

con
 : Conductividad térmica del tubo del condensador; [W·m-1·K-1] 

 

El coeficiente de conductividad térmica del cobre (bronce comercial, 90 % Cu, 10 % 

Al) tiene un valor de 52  [W·m-1·K-1] Cengel [103] e Incropera [101]. 

 

El coeficiente convectivo de transferencia de calor del refrigerante R134a, según Sarbu 

& Sebarchievici [43], puede ser calculado mediante: 
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0.8 0.3

0.0265
cG dref pr refr i

cc
di ref ref

 


 

   
      

   
   

   (16) 

Donde: 

 

ref : Conductividad térmica del refrigerante líquido; [W·m-1·K-1]  

di : Diámetro interno del tubo del condensador; [m] 

Gr : Velocidad de masa para el flujo de dos fases 

ref : Viscosidad dinámica del líquido; [kg·m-1 ·s-1]   

c pr : Calor específico del refrigerante; [kJ·kg-1 ·K-1] 

 

Para la ecuación 16 se asume lo siguiente: la conductividad térmica del refrigerante 

líquido es 0.098 [W·m-1·K-1] [117], viscosidad dinámica del líquido es 1.51∙10-4 

[kg·m-1 ·s-1]  [103, 101] y calor especifico del refrigerante 2.28 [kJ·kg-1 ·K-1] [103, 

101]. 

 

El coeficiente de transferencia de calor por convección del lado del agua viene dado 

por Sarbu & Sebarchievici [43]: 

 

0.25
3 2
00.5

0

g d ct t w pww
w

d w w

 


 

     
  
  
 

          (17) 

 

Donde:  

w : Conductividad térmica del agua; [W·m-1 ·C-1]    

0d : Diámetro del tubo externo del condensador; [m] 

g : Aceleración gravitacional; [m·s-1] 

t : Coeficiente de expansión térmica; [K-1]  

w : Densidad del agua; [kg·m-3] 
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w : Viscosidad dinámica del agua; [N·s·m-2]  

c pw : Calor específico del agua; [kJ·kg-1·K-1] 

 

Asumiendo que la conductividad térmica del agua es 0.569 [W·m-1 ·C-1]   [103, 101], 

la aceleración de la gravedad es 9.81 [m·s-1], el coeficiente de expansión térmica es 

0.247·10 -3 [K-1] [103, 101] y la densidad del agua es 1000 [kg·m-3] [103, 101]. 

 

2.5 Análisis de válvula de expansión electrónica 

El caudal másico de líquido que fluye a través de un VEE sin cambio de fase se expresa 

típicamente por la fórmula hidráulica derivada de la ecuación de Bernoulli como 

demuestran Chen et al. [118] y Liang et al. [119] en la siguiente ecuación: 

 

              2m C A P PE in outd th ref                  (18) 

 

Donde:  

 

C
d

: Coeficiente de caudal másico que depende de la densidad del refrigerante en la 

entrada de la válvula [adimensional] 

ref
 : Densidad del refrigerante en la entrada de VEE; [kg·m-3]  

P
in

: Presión del refrigerante en el condensador; [Pa] 

P
out

: Presión a la salida de la válvula; [Pa] 

A
th

: El área de flujo que se puede calcular utilizando la siguiente ecuación [118]: 

 

      
1 2

4
A D
th

                      (19) 

Donde:  

 

D: Diámetro del orificio; [m] 

Waile [120] estableció una correlación de la siguiente manera: 
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0.02005 0.634 4C vd ref               (20) 

 

Donde: 

ref
  : Densidad del refrigerante líquido de la entrada de la válvula, [kg·m-3]  

4v : Volumen específico del refrigerante de la salida de la válvula; [m3·kg-1] 

 

2.6 Análisis de válvula de expansión termostática 

El caudal de masa líquida que pasa a través de la válvula termostática lo presenta 

Mohammed et al. [111] se puede formular de la siguiente manera: 

 

2
,0

C A PmT i Iv 
                                      (21) 

 

Donde:  

 

C
v

: Coeficiente de flujo de líquido, que depende del grado de apertura de la válvula; 

[adimensional]  

0
A : Área de flujo mínimo a través del orificio de la válvula; [m2]  

,i I : Densidad del líquido en la entrada de la válvula; [kg·m-3]  

P : Variación de la presión a través de la válvula de orificio; [Pa] 

C
v

 es evaluado por Mohamed et al. [111] de la siguiente forma;  

 

    0.02005 0.634
, 4

C v
i Iv

       (22) 

 

Donde: 

 

4
v : Volumen específico de refrigerante en salida de la válvula; [m-3∙kg]  

Para el proceso isoentálpico en el dispositivo de expansión, se logra la siguiente 

ecuación Mohammed et al. [111]: 
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3 4

h h                 (23) 

Donde: 

3
h : Entalpía específica del refrigerante en la entrada de la válvula; [J∙ kg--1] 

4
h : Entalpía específica del refrigerante en la salida de la válvula; [J∙ kg--1] 

 

2.7 Análisis de tubo capilar 

El flujo de masa de refrigerante a través de capilares adiabáticos y tubos cortos se 

puede expresar de la siguiente manera: 

           , , ,
2 3 4 5

m FTC                   (24)  

Donde: 

F : Ecuación funcional, puede ser aproximado por la correlación convencional de la 

ley de poder o la correlación local de la ley de poder [121]. 

 

2.8 Correlación convencional de la ley del poder 

 

   3 52 4

1 2 3 4 5

a aa a
m aTC            (25) 

 

Para mayor generalidad y menor complejidad, se aplica la correlación adimensional 

localmente validada tanto para el tubo capilar como para el orificio del tubo corto. La 

correlación local de la ley de poder se describe a continuación [121]. 
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               (26) 

 

 

Donde: 
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      (29) 
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       (30) 
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       (31) 

 

Aquí, los parámetros v, ρ, m, G, p, psat, μ, D y L denotan el volumen específico, 

densidad, caudal másico, flujo de masa, presión, presión de saturación a la temperatura 

de entrada, viscosidad, diámetro interno del tubo, y longitud del tubo, respectivamente. 

Los subíndices en, f y g representan entrada, líquido saturado y vapor saturado, 

respectivamente [122].  

 

Tabla 7. Rango para variables Pi  [121] 

Variables Entrada subcrítica Entrada supercrítica (CO2) 

 Tubo Capilar Tubo Capilar 

mTC
  0.0583 ~ 0.2522 0.0637 ~  0.2473 

2
   0.4385 ~ 1.005 0.5352 ~  1.062 

3
  0.0235 ~  0.1197 0.1869 ~  1.0 

4
  384.6 ~  4947.2 594.1 ~  7500 

5
  1.031e5 ~  1.038e6 5.536e5 ~  1.699e6 

Tabla 8. Coeficientes de correlación [121] 

Variables Ecuación (32) 
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a1 -3.650509 

a2 -1.4249184 

a3 -11.481192 

a4 0.00596366 

a5 -4.5299793 

a6 -0.2902006 

a7 -0.06782366 

 

Las ecuaciones utilizadas para regular el flujo a través de tubos capilares adiabáticos 

se presentan en la siguiente fase de refrigeración [123]:  

 

Región monofásica, que es la longitud del líquido subenfriado como lo indica Dong et 

al. [124], se calcula como: 
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    (32) 

Donde: 

 

d
in

: Diámetro interior del tubo; [m] 

ref
 : Densidad del refrigerante; [kg∙m-3] 

P
sat : Presión saturada, correspondiente a la temperatura del refrigerante en la entrada; 

[kPa] 

,
P
in c

: Presión a la entrada del tubo; [Pa] 

f
D

: Factor de fricción de flujo turbulento; [adimensional] 

 

Para un tubo capilar recto, se utilizó la correlación de Colebrook para calcular el factor 

de fricción de flujo turbulento (fD): 
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1 9.34

1.14 2 log
Redf f

inD fo D


  

 
 
 
 

  (33) 

 

Donde: 

 : Rugosidad del material; [m]  

 

El número de Reynolds es el siguiente [123]:  

 

    Re
DG

fo u
f

       (34) 

Donde: 

 

D : Diámetro de la bobina; [m] 

G : Flujo de masa; [kg·s-1·m-2]  

u
f

: Velocidad del líquido; [m·s-1]  

 

2.9 Rendimiento del sistema 

El rendimiento del sistema en una DX-SAHP es conocida por tener un alto COP de 2 

a 6 y un excelente potencial para reducir las emisiones de carbono, dependiendo del 

estado climático y la temperatura de carga [47]. Para el coeficiente de rendimiento 

(COP) de la bomba de calor según Shi et al. [104], Cai et al. [125] y Huang et al. [126] 

se tiene la siguiente ecuación: 

 

, ,

, ,

h hQ con o con icon
COP

h hcomp o comp i
W comp


 


                  (35) 

Donde: 

 

COP : Coeficiente de funcionamiento de la bomba de calor; [adimensional] 

,
h
con o

: Entalpía del refrigerante a la entrada del condensador; [J·kg-1] 
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,
h
con i

: Entalpía del refrigerante a la salida del condensador; [J·kg-1] 

 

La expresión para 
DX SAHPCOP 

 lo indican Malali et al. [46], Alefeld y Radermacher 

[127]:  

              

1

2

C Tf
COP carnotcomDX SAHP

q Tfg f

 

  
   

 
  
    


   



  (36) 

Donde:  

 

com
 : Eficiencia del compresor; [adimensional] 

carnot
 : Eficiencia del Carnot; [adimensional]  

T
f

: Temperatura del fluido en el colector; [°C]  

q
fg

: Calor latente de vaporización a la temperatura del colector; [J·kg-1]  

C : Promedio de los calores específicos del refrigerante líquido evaluados al valor 

medio de las temperaturas de condensación y del evaporador; [J·kg-1·K-1]  

 

 
Tcon

carnot T Tcon f
 


         (37) 

Donde: 

T
con

: Temperatura de condensación en el colector; [°C] 

 

                  ( )4
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          (38) 

 

Donde: 

 

F
R

: Factor de eficiencia del colector solar; [adimensional] 

I
coll

: Radiación solar del colector; [W·m-2]  

4
h : Entalpía a la entrada del colector; [J·kg-1]  
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d
 : Volumen de desplazamiento del compresor; [m3·s-1]  

Ac : Área del colector; [m2] 

v
 : Eficiencia volumétrica del compresor; [adimensional] 

v
g

: Volumen específico de vapor del refrigerante; [m3·kg-1] 

h
g : Entalpía de vapor del refrigerante; [J·kg-1] 

 : Producto de absorbancia / transmitancia en el colector; valor 0.9 [46] 

[adimensional] 

 

2.10  COP promedio del sistema 

El rendimiento del sistema DX-SAHP se describe en términos del coeficiente 

promedio de rendimiento  mCOP  que se define de la siguiente manera [128, 9]: 
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           (39) 

 

Donde:  

 

M
w

: Masa total del agua en el tanque de agua caliente; [kg]  

,
C

p w : Calor isobárico específico del agua; [J·kg-1·K-1]  

,
T

w i
: Temperatura inicial del agua; [°C]  

,
T

w f
: Temperatura final del agua; [°C]   

j
 : Duración del paso de tiempo; [s]  

,
W

com j : Potencia eléctrica del compresor durante el paso de tiempo jth  ; [W] [128]. 

 

Inicialmente para determinar cuál de las dos válvulas de expansión es la mejor 

alternativa en los sistemas de bombas de calor, se realizó una selección minuciosa de 

las ecuaciones tomando en cuenta las variables que se midieron en las pruebas y 

factores que influyen en el funcionamiento de la bomba de calor,  por lo tanto en la 
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presente investigación se analizara dichos factores como: el coeficiente de rendimiento 

COP, el flujo másico, entalpias, radiación, velocidad del viento, temperatura ambiente, 

temperatura del agua, presiones en el compresor, presiones en el colector - evaporador 

entre otras. 

  

Para calcular este tipo de variables se ha utilizado ecuaciones de termodinámica que 

han sido utilizadas en investigaciones de Simbaña et al. [129] y Kong et al. [93]. Para 

el colector evaporador se ha utilizado la ecuación (2) y (3) las cuales permiten calcular 

el calor absorbido por el colector evaporador. Mientras que para evaluar al compresor 

se ha utilizado la ecuación (7) y (10). Con la ecuación (7) se determinará el flujo 

másico y la ecuación (10) se podrá calcular la potencia del compresor considerando 

variables como la presión de succión y descarga del compresor, variables como k que 

es una relación entre los calores específicos del refrigerante R600a. En el análisis del 

condensador se ocupará la ecuación (12) que representa el flujo ganado por el 

condensador. Finalmente se obtiene las ecuaciones que se consideran para los 

dispositivos de expansión según Chen et al. [118] y Liang et al. [119]. Para la VEE se 

tiene la ecuación (18) mientras que para la VET se tiene la ecuación (21), las dos 

ecuaciones determinan el flujo másico considerando diferentes variables 

respectivamente. Todos estos parámetros mencionados permitirán determinar el 

coeficiente de rendimiento COP por medio de la ecuación (35). 
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CAPÍTULO III 

ANÁLISIS DE RESULTADOS 

 

En este capítulo, se presenta los resultados de las pruebas experimentales realizadas 

en el equipo para validar el correcto funcionamiento. Se utilizaron diferentes 

configuraciones con los dispositivos de expansión en el sistema, para analizar los 

parámetros de operación y la influencia de las condiciones climáticas y horarias. Según 

la Norma NTE INEN 2507 [130], el volumen de agua caliente que el sistema debe 

suministrar diariamente para el consumo, puede tomarse como regla que en promedio 

por persona se requieren aproximadamente 50 litros de agua a 50 °C por día. Teniendo 

en cuenta las temperaturas finales de las investigaciones mencionadas se puede afirmar 

que la temperatura máxima a la que se llegó en las pruebas realizadas es de 50 °C, que 

está dentro de lo aceptable si se quiere calentar agua hasta una temperatura óptima para 

una residencia o aplicaciones industriales, hay una variación de resultados con 

investigaciones como de Kong et al. [93], que han sido realizadas en distintas partes 

de América, Asia o Europa en las que se debe calentar más el agua debido al clima 

propio de cada región y temperatura ambiente. 

 

3.1 Información de la bomba de calor  

La máquina de prueba está basada en el diseño realizado por Simbaña et al. [129] con 

el tema “Diseño y construcción de una bomba de calor asistida por energía solar 

utilizada para el calentamiento de agua con una capacidad de 60 l/día”, la cual fue 

modificada con una válvula de expansión electrónica y posteriormente una válvula de 

expansión termostática. 

 

La bomba de calor utilizada para este estudio es de tipo asistida por energía solar de 

expansión directa y consta de un colector-evaporador de placa plana, un condensador 

de tubo de cobre, un compresor de velocidad lineal que utiliza como fluido de trabajo 

el refrigerante R600a. Las características de cada uno de los componentes se detallan 

en la Tabla 9.  

 

 

 



 

62  

Tabla 9. Elementos empleados en la bomba de calor [131] 

Sistema Elemento Descripción 

Compresor 

Marca 

Potencia 

Voltaje 

Tipo 

Desplazamiento 

Carga de refrigerante 

Embraco 

186 W 

110 V 

Recíproco 

5.54 cm3 

0.06 kg 

Colector-evaporador 

Área total de la placa 

Espesor 

Absortividad 

Emisividad 

Diámetro externo de los tubos 

Conductividad térmica 

1 m2 

0.0015 m 

0.95 

0.2 

0.01 m 

237 W·m-1·K-1 

Condensador 

 

Masa de agua 

Conductividad térmica 

10 kg 

52 W·m-1·K-1 

VET Marca Danfoss 

VEE Marca Carel 

 

La Tabla 10 presenta los rangos de operación de la VEE utilizada, así como los 

refrigerantes que pueden ser empleados como fluidos de trabajo. El rango de 

temperatura permite establecer el valor adecuada en el condensador para evitar daños 

en el sistema. 

 

Tabla 10. Especificaciones técnicas de válvula VEE Carel E2V09SSF 10 [132] 

Parámetro Aplicación 

Compatibilidad R410A, R744, R417A, R600a 

Máxima presión de trabajo (MOP) Hasta 45 bar (653 psi) 

Máximo DP de trabajo (MOPD) 35 bar (508 psi) 

Capacidad frigorífica 1 kW a 40 kW 

Temperatura del refrigerante -40 – 65 ºC / (-40 – 149 ºF) 

Temperatura ambiente -30 – 50 ºC / (-22 – 122 ºF) 

 

En la Tabla 11 se puede apreciar las características de operación de la VET utilizada, 

así como los refrigerantes que son compatibles para su correcto funcionamiento en el 

sistema. 



 

63  

Tabla 11. Especificaciones de válvula de expansión termostática Danfoss [133] 

Parámetro Aplicación 

Compatibilidad 
R22, R134a, R404A, R407C, R410A, 

R744, R507, R600a 

Máxima presión de trabajo (MOP) Hasta 38 bar = 551 Psi 

Máximo DP de trabajo (MOPD) 34 bar = 493 Psi 

Capacidad frigorífica 0.5 kW a 15.5 kW 

Temperatura del refrigerante -60 – 60 ºC / (-40 – 149 ºF) 

 

3.2 Toma de datos 

Para las pruebas de funcionamiento del equipo se realizaron cinco procesos de 

calentamiento (06:00am, 10:00am, 12:00am, 15:00pm y 20:00pm) por día, con un 

intervalo de 5 minutos entre cada toma de datos. El sistema fue probado en diferentes 

condiciones climáticas, tomando en cuenta la temperatura ambiente y la radiación solar. 

La Tabla 12 presenta los resultados máximos, mínimos y promedios de los parámetros 

operativos, así como las mediciones de las pruebas más significativas, es decir, las que 

presentaron los valores más elevados. Siendo estos tomados en las fechas que se reflejan 

en la siguiente tabla con su respectiva condición climática. Los valores máximos, mínimos 

y promedio se presentan a continuación:  

 

Tabla 12. Información de los días de ensayos con VET 

 DÍA 1 DÍA 2 DÍA 3 DÍA 4 

Fecha 15-03-2019 17-03-2019 19-03-2019 23-03-2019 

Condición climática Despejado Despejado Nublado Despejado 

Wcomp, max [kPa] 

 

517.05 

 

689.40 

 

551.52 

 

689.40 

 

Tamb, prom [º C] 

 

23.1 

 

22.1 

 

20.1 

 

22.6 

 

Imin [W·m-2] 

 

485.6 

 

463.8 

 

164 

 

411.7 

 

Imax [W·m-2] 

 

818.4 

 

764.8 

 

578.2 

 

775.4 

 

Iprom [W·m-2] 

 

625.9 

 

586.53 

 

298.6 

 

663.91 

 

Tw, max [º C] 

 

51.1 

 

50.4 

 

50.1 

 

50.1 

 
Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 
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Además, la Tabla 13 muestra los resultados obtenidos con la VET, que indica las 

fechas más representativas, siendo estos los valores más significativos para realizar un 

coherente análisis comparativo con el dispositivo anteriormente mencionado. 

 

Tabla 13. Información de los días de ensayos con VEE 

 DÍA 1 DÍA 2 DÍA 3 DÍA 4 

Fecha 

 
24-02-2019 25-02-2019 26-02-2019 27-02-2019 

Condición climática 

 

Nublado 

 

Despejado 

 

Nublado 

 

Despejado 

 

Wcomp, max [kPa] 

 

413.64 

 

654.93 

 

448.11 

 

634.25 

 

Tamb, prom [º C] 

 

18 

 

21.5 

 

18 

 

21 

 

Imin [W·m-2] 

 

131 

 

336.84 

 

160.2 

 

266.76 

 

Imax [W·m-2] 

 

415.5 

 

696.12 

 

507.6 

 

646.08 

 

Iprom [W·m-2] 

 

307.1 

 

500.76 

 

308.8 

 

509.96 

 

Tw, max [º C] 

 

49.9 

 

50.1 

 

50.6 

 

50.4 

 
Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

Para la toma de datos se realizaron pruebas de funcionamiento durante un mes con 

cada dispositivo de expansión. De estas pruebas, se consideraron los cuatro ensayos 

de calentamiento de agua más representativos al medio día (12h00am). En la 

configuración con la válvula electrónica, estos ensayos tomaron entre 120 minutos en 

la mañana, 50 minutos al medio día y hasta 60 minutos en la tarde-noche para elevar 

la temperatura del agua desde 18 °C, proveniente del sistema de agua potable, hasta 

alcanzar una temperatura definida en 50 °C. Para la válvula termostática los ensayos 

llegaron a durar 150 minutos en la mañana, al medio día 100 minutos y hasta 75 

minutos en la tarde-noche. La toma de datos se la realizó de la misma forma, cada 

cinco minutos en el proceso de calentamiento de agua desde una temperatura ambiente 

hasta llegar a la temperatura de 50 °C realizándose en total cuatro pruebas, cada una 

en un día diferente. Las pruebas experimentales del equipo se realizaron primero con 

la válvula electrónica y posteriormente se trató de buscar condiciones climáticas 

similares para las pruebas con la válvula termostática.  
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En la investigación realizada por Kong et al. [9] se realizó pruebas experimentales 

utilizando una DX-SAHP durante tres días, bajo las condiciones de días nublados y 

soleados en otoño, el COP promedio fue superior a 4.0 y 3.0, respectivamente. Según 

Kokila & Rajakumar [116] el sistema tiene un COP máximo de 6.85 y la temperatura 

final del agua se obtiene 100 minutos después, esto se debe a la baja temperatura y 

condiciones climáticas.  

 

3.3 Datos experimentales 

 

3.3.1 Temperatura del agua 

En base a la Norma INEN 2507 [130], se establece que para el volumen de agua 

caliente de una bomba calor debe suministrar diariamente un consumo promedio por 

persona de 50 litros de agua a 50 °C, por día. La Figura 19 muestra el incremento en 

la temperatura del agua similar a otras investigaciones como Mohamed et al. [113], 

Kong et al. [99] y Sun et al. [114]. Partiendo con una temperatura inicial promedio de 

19.1 °C, en función de la temperatura ambiente. La Figura 19b muestra la variación de 

temperatura del agua en el sistema que utilizó la configuración con la VEE.  

 

Los parámetros climáticos para febrero de 2019 fueron de 19.6 °C de temperatura 

ambiente promedio y radiación solar promedio de 543.7 W·m-2 entre las 12h00 y 

13h00. El agua alcanzó los 50.6 °C en un período de 60 minutos, teniendo 22.5 °C de 

temperatura ambiente y radiación solar de 160.6 W·m-2. Mientras que el aumento de 

la temperatura del agua utilizando una VET se presenta en la Figura 19a.  

 

El tiempo transcurrido fue de 100 minutos para elevar el agua desde 19.1 a 51.1 °C. 

Las condiciones climáticas de febrero en este proceso fueron de 19.7 °C y  

543.7 W·m-2 como temperatura ambiente y radiación solar promedio, respectivamente. 

Con estos resultados se determina que, la configuración con VEE calienta un 40 % 

más rápido el mismo volumen de agua que con una VET en condiciones climáticas 

similares. 

 

 



 

66  

 
 

 
 

Figura 19. Temperaturas del agua con a) VET; b) VEE. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

3.3.2 Temperatura ambiente 

La temperatura ambiente es un factor importante en el funcionamiento de la bomba de 

calor asistida por energía solar. Este factor influye a la temperatura a la cual llegará a 

evaporarse el refrigerante R600a en el colector – evaporador. En la Figura 20 se refleja 

la variación de la temperatura ambiente, siguiendo la tendencia de otras 

investigaciones Kong [128] y Aprea [27]  de las pruebas con la VEE y con la VET con 

un valor promedio de radiación de 475.16 W∙m-2. Utilizando la VEE se puede observar 

en la Figura 20a, un valor máximo de 22.5 °C en un horario de 12h00, el día 26 de 

febrero de 2019. Después las pruebas con la VET (Figura 20b), donde se presenta 

como valor máximo de temperatura ambiente 22.7 °C a las 13h05 de la tarde el día 23 

de marzo de 2019. Considerando que ambas pruebas se realizaron en Quito 

(a) 

(b) 
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(0°13'01.1"S 78°29'39.7"W) a una altura de 2850 metros sobre el nivel del mar 

(m.s.n.m.), las lecturas de temperatura promedio se encuentran alrededor de los 18.9 

°C. Los valores promedios en las pruebas de funcionamiento con la VEE son similares 

con respecto a los días que se utilizó el sistema con VET, variando apenas un 8.1 %. 

 

 
 

Figura 20. Temperatura ambiente con a) VEE; b) VET. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

3.3.3 Radiación solar 

Debido a que es una bomba de calor asistida por energía solar, se debe considerar este 

parámetro, ya que influye directamente en el rendimiento de la bomba de calor. En la 

Figura 21 se puede apreciar la variación de radiación considerado por otras 

investigaciones como Mohamed [113] y Simbaña [129] durante los días de prueba para 

(a) 

(b) 
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la VEE (Figura 21a) y la VET (Figura 21b) llevadas a cabo desde febrero hasta marzo 

de 2019 respectivamente entre las 12h00 y 13h00. 

 

Empezando con las pruebas con la VEE, refleja datos de radiación máxima de 696.12 

W·m-2 en la prueba 2 y como valor mínimo de 131 W·m-2 en la prueba 1. Esto se debe 

a las condiciones climatológicas como la presencia de precipitaciones en la zona en 

donde se realizaron las pruebas (ciudad de Quito). Pasando a las pruebas con la VET 

se constató lecturas de radiación máxima de 818.4 W·m-2 en el mes de marzo de 2019 

a las 12h50 con un cielo despejado, temperatura ambiente de 19.23 °C, y valores 

mínimos de 164 W∙m-2 a las 12h00, por los motivos ya mencionados.  

 

La prueba 2 es la que presenta el valor más alto de radiación utilizando una VEE, 

696.12 W·m-2 en promedio. Mientras que la Prueba 1 con VET tuvo 590 W·m-2 de 

radiación promedio. Entonces se puede afirmar que los resultados con VEE y con VET 

fueron obtenidos experimentalmente bajo condiciones similares de radiación solar, así 

es posible realizar un análisis comparativo únicamente de los parámetros operativos 

del sistema con cada una de estas válvulas. 

 

 

(a) 
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Figura 21. Variación de la radiación con a) VEE; b) VET. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

3.3.4 Presión en el compresor 

Para la presente investigación se ha considerado la variación de presión en el 

compresor. Aprea [27], ha utilizado un compresor recíproco hermético con una 

potencia de 186 W y 110 V con desplazamiento 5.53 cm3 de marca Embraco, cargado 

con 85 g de refrigerante R600a. Las pruebas fueron tomadas en horas de la tarde de 

las 12h00 y 13h00 presentando así las siguientes lecturas en las Figuras 22. Para la 

VEE (Figura 22a) se tiene que la presión máxima a la entrada de 344.70 kPa (Prueba 

2) y un mínimo de 89.62 kPa (Prueba 3) y la presión máxima de salida de 668.72 kPa 

(Prueba 2) y un mínimo de 344.70 kPa (Prueba 1), con un tiempo de funcionamiento 

de 50 minutos. Para la VET (Figura 22b) se aprecia en la entrada del compresor una 

presión máxima de 344 kPa (Prueba 1) y una mínima de 103.41 kPa (Prueba 3). En la 

salida del compresor se observa una presión máxima de 654 kPa (Prueba 4) y una 

mínima de 206.82 kPa al mantener al equipo en funcionamiento por 70 minutos.  

 

Entonces se puede decir que los valores de presión de trabajo a la entrada y salida del 

compresor para las dos válvulas son similares con 344 kPa a la entrada y en un valor 

promedio de 661 kPa a la salida. También se puede observar que los valores de presión 

aumentan conforme pasa el tiempo de operación. Se puede constatar el tiempo de 

funcionamiento del compresor usando las dos válvulas respectivamente, dando así un 

tiempo de 50 minutos para VEE y 70 min para la VET, por lo que el consumo de 

(b) 
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energía es mucho mayor al estar funcionando por más tiempo y por lo tanto la VEE 

estaría horrando más energía al calentar más rápido el agua y pasar 20 min menos   

encendido el compresor.  

 

 
 

 
 

Figura 22. Presión del compresor con a) VEE; b) VET. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

3.3.5 Presiones de operación del colector-evaporador 

Las presiones a la entrada y salida del colector - evaporador son importantes para el 

buen funcionamiento del equipo ya que determina en qué estado está el refrigerante, 

estos parámetros junto a las temperaturas de recalentamiento serán necesarios para 

determinar la cantidad exacta de refrigerante que debe ser ingresada en forma de 

líquido-gas a baja presión al colector - evaporador, para después de absorber el calor 

y salga como vapor a baja presión. En la Figura 23 se presenta la variación de presiones 

(a) 

(b) 
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a la entrada y salida del colector - evaporador el cual es considerado por otros autores 

en investigaciones similares Aprea [27]. La variación de presión de las dos válvulas 

de expansión se presenta en la (Figura 23a) VEE y (Figura 23b) VET: Para la VET se 

tiene un valor máximo en la entrada de 275 kPa, y como valor mínimo de 82.13 kPa y 

a la salida se tiene un valor máximo de 303.34 kPa y un mínimo de 103.41 kPa. 

Mientras tanto para la VEE se observa en la entrada un valor máximo de 206.82 kPa 

y un valor mínimo de 82.73 kPa y a la salida se tiene un valor máximo de 344.70 kPa, 

y un valor mínimo de 89.62 kPa. La VET sobrecalienta el refrigerante R600a hasta 

12.8 °C mientras que la VEE se sobrecalienta hasta 24.1 °C. Entonces la VEE genera 

una mayor presión a la entrada del compresor lo que hace que consuma menos potencia 

y genere más calor en el condensador. 

 

 

 
 

Figura 23. Presión en el colector evaporador con a) VEE; b) VET. 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 
 

(a) 

(b) 
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3.3.6 Calidad del refrigerante 

La cantidad de energía siempre se conserva durante un proceso real (primera ley), pero 

la calidad está destinada a disminuir (la segunda ley). Esta disminución en la calidad 

siempre está acompañada por un incremento en la entropía [134]. El refrigerante entra 

al colector como un vapor húmedo de baja calidad y se evapora por completo 

absorbiendo calor del espacio refrigerado. Se tomó de referencia la literatura de Yan 

et al. [135], Darzi et al. [136] y Liu et al. [137]. En la Figura 24 se presenta la 

comparación de los valores de la calidad de vapor a la entrada del colector-evaporador 

en el sistema. La Figura 24a indica la variación de la calidad durante las pruebas de 

funcionamiento usando una VET, en donde el valor más bajo fue 0.09478 el 15 de 

marzo (Prueba 1) a las 12h40, mientras que el valor máximo fue de 0.2586 tomado el 

23 de marzo (Prueba 4) a las 13h05 con una radiación de 775.4 W·m-2 y una 

temperatura ambiente de 22.7 ºC. Por otra parte, la Figura 24b muestra la calidad 

obtenida en el sistema utilizando VEE, con la que se obtuvo un valor máximo de 

0.2621 tomado el 26 de febrero (Prueba 3) a las 12h50, con una radiación de 323.2 

W·m-2 y una temperatura ambiente de 19.3 ºC, mientras que el valor mínimo fue de 

0.09007 tomado el 27 de febrero (Prueba 4) a las 12h05. La calidad promedio máxima 

utilizando VET fue 0.1853 (Prueba 3), mientras que con la VEE fue 0.1798 (Prueba 

3). Esto indica que la calidad obtenida con la VET es 2.97 % superior a la conseguida 

con la VEE, lo que favorece a la VET para conservar energía térmica en trabajo. 

 

 

(a) 
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Figura 24. Calidad del refrigerante a la entrada del colector-evaporador con a) VET; b) VEE. 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

3.3.7 Flujo másico 

Según Paulino et al. [138] utilizando una VEE en un sistema DX-SAHP se obtuvo un 

flujo másico de 30.5 kg/h en 260 segundos. También Peng et al. [122] obtuvo valores 

de 0.014 hasta 0.012 kg/s desde los 15 hasta los 55 ºC utilizando la VET, en la Figura 

25a se aprecia el flujo másico con el que trabaja el compresor recíproco hermético de 

velocidad lineal. El día 15 de marzo (Prueba 1) durante las pruebas con VET se obtuvo 

un valor máximo de 0.00281 kg/s a las 13h10 con una temperatura ambiente de  

19.3 ºC y radiación de753 W·m-2.  

 

Se puede apreciar en la Figura 25b los resultados obtenidos con la VEE, tomando en 

cuenta el día 25 de febrero (Prueba 2) a las 12h45 pm con el flujo másico más alto de 

0.00321 kg/s, con una radiación de 367.44 W·m-2 y temperatura ambiente de 18.33 ºC. 

A continuación, se observa los ensayos realizados con la VET y VEE, 

respectivamente. Por la VEE ingresa un flujo másico de 0.00321 kg/s lo que va a 

producir un mayor flujo de calor en el condensador, el PLC permite controlar el fluido 

de trabajo de forma precisa en diferentes estados climáticos, una respuesta rápida a 

cambios de carga de refrigerante, mayor control de sobrecalentamiento.  

 

(b) 
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Figura 25. Variación del flujo másico con a) VET; b) VEE. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

Para la VEE, el área de flujo aumenta mediante impulsos de apertura, por esta razón 

el caudal másico es proporcional al área de flujo de la VEE. La Figura 26 muestra la 

influencia del área de flujo en los caudales másicos del refrigerante R600a en el 

sistema DX-SAHP. Según Qifang et al. [139], los parámetros a considerar en la VEE 

son: presión de entrada, grado de subenfriamiento, parámetros geométricos de VEE 

(área de flujo) y propiedades del refrigerante (densidad de líquido, viscosidad del 

líquido, calor específico, entre otros. La Figura 26 muestra el día más significativo con 

cada dispositivo de expansión, para la VEE el COP alcanzado fue de 7.48 con flujo 

másico de 0.00126 kg·s-1, mientras que para la VET el COP fue de 4.18 con flujo 

másico de 0.00095 kg·s-1. Esto quiere decir que a mayor flujo másico mayor 

rendimiento alcanza el sistema. 

(a) 

(b) 
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Figura 26. Flujo másico con: a) VET; b) VEE. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

3.3.8 Rendimiento del sistema vs el tiempo de calentamiento 

El rendimiento del sistema o también llamado coeficiente de rendimiento de una 

bomba de calor, se relaciona con la cantidad de calor cedido de esta por medio del 

condensador hacia el agua y la cantidad de calor absorbido del ambiente (radiación 

solar) por medio del colector-evaporador. En la investigación de Guo et al. [140] se 

puede observar que el COP se mantiene constante desde las 12h00 hasta 14h00 con un 

valor de 4 utilizando la VET. En la Figura 27a se presenta las pruebas de 

funcionamiento con la VET, el 17 de marzo (Prueba 2) se registró valores de COPmax 

de 5.58 a las 12h00 hasta un COPmin 2.43 a las 13h10, siendo el primero el valor más 

alto, el tiempo de calentamiento de esta prueba fue de 70 minutos con una radiación 

promedio de 586.83 W·m-2 y temperatura ambiente de 19.3 ºC. Finalmente, se presenta 

la Figura 27b con los valores de las pruebas utilizando la VEE el día 24 de febrero 

(Prueba 1). Se observa que el COP va descendiendo conforme pasa el tiempo de 

funcionamiento de la bomba de calor, obteniendo así un COPmax de 7.48, con una 

radiación promedio de 351.7 W·m-2 y temperatura ambiente de 15.6 ºC, después de 

funcionar alrededor de 70 minutos se tiene un COPmin de 3.90. Existe una diferencia 

en el COPmax de 1.9 entre los dos dispositivos, lo que favorece a la configuración con 

la VEE, la potencia del compresor alcanzó 205.7 W a las 13h55. 
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Figura 27. Coeficiente de desempeño (COP) con: a) VET; b) VEE. Elaborado por: Erick Chávez & 

Paúl Pachacama 

 

3.3.9 Coeficiente de rendimiento (COP) vs. radiación  

El coeficiente de rendimiento como se presenta en la ecuación (35) y (36) mide la 

eficiencia de un equipo que funciona bajo el ciclo de refrigeración por compresión de 

vapor. Al tratarse de una bomba de calor asistida por energía solar, la radiación influye 

directamente en el COP, ya que el colector es quien realiza la transferencia de calor 

hacia el agua. Se comparó los resultados obtenidos en una DX-SAHP por Sarbu y 

Sebarchievici [43] registrando valores de COP entre 2 y 4.5 utilizando la VET y 

radiación que oscila entre 500 y 800 W·m-2. Mientras que Sun et al. [114] alcanzó 

valores de COP desde 4 a 7.5 utilizando la VEE en un sistema DX-SAHP, con una 

radiación de 300 W·m-2. En la Figura 28a se presenta el comportamiento del COP con 

las pruebas de funcionamiento utilizando la VET, el 15 de marzo (Prueba 1) a las 

(a) 

(b) 
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12h50 y se registró un valor máximo de radiación de 818.4 W·m-2 con un COP de 2.62 

y temperatura ambiente de 19.3 ºC. Mientras que en la Figura 28b con la VEE se 

obtuvo el valor más alto de radiación el día 25 de febrero del 2019 (Prueba 2) tomado 

a las 12h40 con una radiación solar de 696.12 W·m-2, se presentó el COP de 4.62 y 

temperatura ambiente de 18.33 ºC. 

 

Figura 28. Variación del COP vs radiación solar con a) VET; b) VEE. Elaborado por: Erick Chávez 

& Paúl Pachacama 

 

3.3.10 Temperatura del agua y radiación  

El estudio de Kong et al. [141] indican que en la primavera se alcanzó una intensidad 

de radiación solar de 124 W·m-2 y una temperatura ambiental de 8.5 °C, calentando el 

agua de 20.2 °C hasta 50.1 °C, con un tiempo de calentamiento de 365 minutos. 

Paradeshi et al. [98] utilizan el sistema DX-SAHP con VET obtuvo una intensidad 

solar máxima de 750 W·m-2, el COP del sistema aumenta de 1.5 a 3 en un tiempo de 

(a) 

(b) 
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calentamiento de 60 minutos. El proceso para obtener agua caliente comienza al llenar 

el tanque con agua a temperatura ambiente, la temperatura inicial promedio es de 18 

°C; la capacidad de la bomba puede llegar a calentar agua hasta 55 ºC, sin embargo, 

en base a la Norma INEN 2507 [130] se define una temperatura límite de 50 °C. Una 

vez alcanzada la temperatura requerida, se procede a apagar el equipo, vaciar el tanque 

y llenarlo nuevamente con agua fría para la siguiente prueba. En la Figura 29a se 

presenta el analisis de la DX-SAHP con VET, el 23 de marzo (Prueba 4) se puede 

observar que existió mayor radiación con un valor de 775.4 W·m-2, por lo tanto pasaron 

70 minutos para que la temperatura del agua llegue a los 50.1 ºC con una temperatura 

ambiente de 22.7 ºC. En la Figura 29b se aprecia las pruebas de funcionamiento con 

la VEE, el día 27 de febrero (Prueba 4) se registró el incremento de temperatura del 

agua hasta 48.9 ºC con una radiación de 641.04 W·m-2 a las 12h50, en un tiempo de 

calentamiento de 50 minutos. Por lo tanto para que la VEE alcance su máxima 

temperatura de agua debe transcurrir 50 minutos y existir una radiación superior a los 

300 W·m-2. Al momento de utilizar la VET en el sistema DX-SAHP transcurrió 70 

minutos para alcanzar los 50 ºC, con una temperatura ambiente promedio de 22.15 ºC 

y una radiación promedio de 664 W·m-2. Esto quiere decir, que en base a la teoría 

investigada sí existe alta radiación, un flujo másico elevado y si el dispositivo utilizado 

es una VEE; el tiempo de calentamiento se reduce notablemente a comparación de la 

VET debido a que es un dispositivo automático y con la ayuda de su controlador PID, 

la apertura de la válvula permite obtener un COP superior al de cualquier otro tipo de 

dispositivo de expansión del mercado.  

 

 

(a) 
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Figura 29. Incremento en la temperatura del agua vs. Radiación solar con: a) VET; b) VEE. 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

3.3.11 Comparativa del COP entre la VEE y VET 

El parámetro COP es un indicador de la eficiencia del sistema DX-SAHP y relaciona 

el calor que es entregado al agua gracias al colector solar y la energía necesaria para 

completar el ciclo de refrigeración por compresión de vapor.  Se puede tomar como 

punto de referencia a Wang et al. [124], que al utilizar el refrigerante R600a a través 

de una VEE alcanza un COP de 4.37 en un tiempo de calentamiento de 40 minutos.  

 

En la Figura 30 se puede observar los COP tanto para la válvula electrónica como para 

la termostática, el día más representativo con la VET fue el 17 de marzo ya que se 

pudo obtener un valor de COP de 5.58 con un flujo másico de 0.00153 kg·s-1; mientras 

que para la VEE el día representativo fue 24 de febrero alcanzando un COP de 7.48 

con un flujo másico de 0.00126 kg·s-1, esto quiere decir que la VEE es el dispositivo 

más versátil para el sistema DX-SAHP logrando alcanzar un alto rendimiento en 

menos tiempo que con la VET, puesto que no requiere de mucho caudal para calentar 

el agua hasta los 50 ºC.    

(b) 
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Figura 30. Rendimiento del sistema con VET y VEE. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

3.3.12 Eficiencia de Carnot 

El estudio de Zhang et al. [142], demuestra que la eficiencia del sistema se puede 

mejorar significativamente hasta en un 20 % con el sistema utilizando una VEE en 

lugar de una VET, el 19 de marzo se logró alcanzar un COP de 4.16 con la VET y el 

día 24 de febrero se registró el COP de 7.08 con la VEE. En la Figura 31 se puede 

apreciar la eficiencia de Carnot, la cual determina que dispositivo es el más adecuado 

para calentar el agua en menos tiempo con el sistema DX-SAHP. Con el uso de la VEE 

se registró el 24 de febrero una eficiencia del 60 % a las 12:00, radiación de  

345.2 W·m-2, una temperatura ambiente de 15.6 ºC y el COP máximo fue de 7.48. 

Posteriormente el análisis con la VET en el sistema, el día 19 de marzo se alcanzó una 

eficiencia de 24 % a las 12:10 con una radiación de 514 W·m-2, temperatura ambiente 

de 17.3 ºC y un COP de 3.48.  

 

 

Figura 31. Eficiencia de la VET y VEE. Elaborado por: Erik Chávez & Paúl Pachacama 
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3.4  Análisis económico 

Se presenta el análisis económico correspondiente al equipo con las dos 

configuraciones, tanto con la VET como con la VEE. Se detalla los costos de los 

equipos adquiridos, materia prima y mano de obra requeridos para poder dar un 

correcto funcionamiento a la bomba de calor de expansión directa asistida por energía 

solar.  

 

La Tabla 14 muestra los insumos y equipos correspondientes para la modificación y 

funcionamiento de la bomba de calor. 

 

Tabla 14. Descripción y costos de materiales utilizados en la investigación 

Descripción Cantidad 
Precio unitario 

[USD] 

Precio total 

[USD] 

Válvula de expansión 

termostática Danfoss TE 2 
1 365.00 365.00 

Válvula de expansión 

electrónica Carel 

E2V09SSF 10 

1 728 728 

Controlador PID de 

temperaturas Full Gauge 
5 36 180 

Refrigerante R600a 420 g 1 20 20 

Sueldas 10 5 50 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

En la presente investigación se utilizó accesorios del proyecto realizado por Simbaña 

et al. [129], por ejemplo, placa Roll Bond (Colector-evaporador), Compresor de 

velocidad Lineal Embraco EM130 CHR, Transformador 110 V a 24V, Tuberías de 

cobre flexible, Manómetros, Filtro secador, Tanque acrílico transparente 

(condensador), entre otros. Todo esto ayudó a reducir el costo de inversión para el 

presente proyecto de investigación, la modificación fue mínima y no se alteró el 

funcionamiento de ninguno de sus componentes. Finalmente, el costo de inversión es 

aceptable para cumplir con los objetivos del presente trabajo. 
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La Agencia de Regulación y Control de Electricidad (ARCONEL) presenta el pliego 

tarifario para las empresas eléctricas de distribución codificado, período enero - 

diciembre del 2019 [143]: 

 

Tabla 15. Cargos tarifarios Enero - Diciembre 2019 

Rango de 

consumo 

Demanda (USD 

kW·mes) 

Energía (USD 

kWh) 

Comercialización 

(USD consumidor) 

Categoría Residencial 

Nivel 

Voltaje 
Bajo y medio voltaje 

1-50 

 

0.076 

1.414 

51-100 0.081 

101-150 0.083 

151-200 0.097 

201-250 0.099 

Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

Según el Instituto Nacional de Estadísticas y Censos (INEC) el ahorro de consumo de 

agua en Ecuador ha mejorado. La práctica realizada con mayor frecuencia es cerrar las 

llaves mientras jabonan los platos, se bañan entre otros con un valor de 93.28 % de 

hogares. La práctica realizada con la segunda mayor frecuencia es ducharse en menos 

de 10 minutos, con un 78.09 % en hogares [144]. La práctica de ahorro de energía 

realizada con mayor frecuencia es apagar los focos al salir de una habitación, con un 

96.77 % de hogares. La práctica realizada con la segunda mayor frecuencia es evitar 

introducir alimentos calientes en el refrigerador, con un 93.22 % de hogares [144]. 

 

En la ciudad de Quito una planilla de consumo mensual promedio de energía eléctrica 

en el sector urbano tiene un valor de USD 18.52 para un consumo eléctrico de 220 

kWh promedio [145]. Según el pliego tarifario impuesto por la Agencia Nacional de 

Regulación y Control de Electricidad a la Empresa Eléctrica Quito en el año 2019 

[144], el consumo eléctrico promedio urbano de un hogar está entre 201-250 kW·h, lo 

que en conclusión da como resultado que 1 kW·h de consumo tenga un costo de USD 

0.099. 
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3.4.1 Costo anual del sistema DX-SAHP 

Para el calentamiento de agua sanitaria de uso residencial mediante energía solar y 

energía eléctrica el consumo eléctrico de 1 kW·h tiene un costo de USD 0.0834, tarifa 

que es reducida gracias a la utilización de la energía térmica solar en el calentamiento 

del agua por lo que el compresor realiza menos trabajo y por ende su consumo eléctrico 

es menor [146]. En el caso de un sistema de bomba de calor asistida por energía solar 

de 198 W de consumo del compresor, tomado de las pruebas realizadas en el sistema 

de bomba de calor funcionando por 5 horas al día, durante 30 días al mes, se obtiene: 

 

198 2 30 

1000 
DX SAHP

W h días
Consumo

W h


 


  

11.88 DX SAHP

kW h
Consumo

mes



  

 

Obteniendo un costo mensual del sistema: 

 

11.88 0.0834   0.99DX SAHPConsumo kW h USD USD      

 

El costo por año es: 

  11.88DX SAHPConsumo USD   

 

Tabla 16. Consumo de componentes del equipo DX-SAHP [147, 148, 149] 

Componente Consumo [kW] 

Válvula de expansión electrónica 0.240 

Válvula de expansión termostática 0.350 

Controlador de válvula de expansión 

electrónica 
0.011 

Controladores de temperatura 0.002 

Compresor 0.095 

 

En resumen, la tabla anterior registra que el consumo del equipo con la VEE es de 0.35 

kW y con la VET aumenta a 0.46 kW al ponerlo en funcionamiento, entonces el costo 

de operación durante 120 minutos al día es: 
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Válvula electrónica 

 

1
0.35 ·120 min ·0.0904   0.063

60min ·

h USD
kW USD

kW h
   

 

Válvula termostática 

 

1
0.46 ·120 min ·0.0904   0.083 

60min ·

h USD
kW USD

kW h
  

 

Se debe tomar en cuenta que estos valores no están incluidos los costos adicionales de 

comercialización, alumbrado público, tributo al cuerpo de bomberos y tasa de 

recolección de basura (USD 1.41; USD 2.43; USD 1.88 Y USD 7.38 respectivamente 

[131]) al mes representaría utilizando la VEE y VET; USD 13.16 y USD 13.18 

respectivamente. Esto quiere decir que ambos dispositivos ahorran el costo de 

consumo energético.  

 

A continuación, se registra la comparación de cada uno de los costos con respecto a 

los diferentes métodos de calentamiento de agua doméstica. En la Tabla 17, los valores 

tanto para la ducha eléctrica como para el termostato fueron tomados del trabajo 

realizado por Valenzuela et al. [131]. 

 

Tabla 17. Análisis comparativo entre varios calentadores de agua [150, 64] 

Método de calentamiento Costo m3 [USD] Costo mensual [USD] 

Ducha eléctrica 0.90 18.20 

Calefón eléctrico 4.79 49.26 

DX-SAHP con VEE 8.42 13.16 

DX-SAHP con VET 8.42 13.18 

 

Se puede apreciar en la Tabla 17 que existe un ahorro mensual por parte del sistema 

DX-SAHP de aproximadamente 5.04 y 36.1 [USD] con respecto a los métodos de 

calentamiento por ducha eléctrica y calefón eléctrico respectivamente. 
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Mediante el estudio teórico y el aporte de investigaciones realizadas por Gorozabel y 

Carbonell [14], Cho [25], Chen et al. [119], Cao et al. [88], Facao y Carvallo [48] e Ito 

et al. [112], entre otros, se obtuvieron resultados que han sido analizados y 

comparados: rango de temperatura esta entre 60 y 90 ºC alcanzado en el condensador 

durante una hora al medio día [14],  el COP en las bombas de calor con R22 y R744 

fueron aproximadamente 3.21 y 2.75 durante el día nublado, respectivamente [25], El 

modelo arroja las desviaciones relativas dentro de un rango entre −7 y + 10%, y 

aproximadamente el 95% de los datos medidos caen dentro de una desviación relativa 

de ± 7.0% [119]. Finalmente, este capítulo muestra todas las ecuaciones fundamentales 

para obtener los parámetros de funcionamiento, que permiten analizar e interpretar que 

dispositivo es el más apropiado para nuestro sistema DX-SAHP, el costo-beneficio al 

momento de invertir en un dispositivo de expansión y la importancia del  COP en el 

sistema que depende principalmente de la radiación solar, hora del día, entre otros.  
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3.5 Conclusiones 

En el presente documento, se ha realizado la investigación sobre un sistema de bomba 

de calor de expansión directa asistida por energía solar, mediante el ciclo de 

refrigeración por compresión de vapor con diferentes dispositivos de expansión 

utilizando el fluido de trabajo R600a que es el menos contaminante, pero a la vez 

altamente inflamable. Se realizó el análisis termodinámico con cada uno de los 

dispositivos de expansión, la eficiencia depende del fluido másico que alcanza el 

compresor en el ciclo de refrigeración. Al ser menor el consumo de refrigerante con la 

VEE, resulta menor la potencia en el compresor, por lo tanto, el consumo energético 

es significativamente bajo en comparación al uso de la VET. Esto beneficia al sistema 

DX-SAHP económicamente. Además, al utilizar la VEE permite reducir las emisiones 

de CO2 y se puede afirmar que es la válvula más utilizada en la actualidad, gracias a 

la fiabilidad en condiciones de operación que requieren precisión. 

 

En base a la literatura investigada en libros, artículos y sitios web se obtuvo las 

ecuaciones (7), (8), (18), (21), (35) y (37) mencionadas en el capítulo 2, mediante las 

cuales se puede calcular el flujo másico para el compresor, válvula electrónica, válvula 

termostática, entre otros; realizando estos cálculos en el software EES se pudo 

concretar cuáles de éstas permiten alcanzar valores similares que existen en 

investigaciones con el sistema DX-SAHP como Chow et al. [151], Kong et al. [93]; 

después de las pruebas de funcionamiento se registró un flujo másico promedio de 

0.00153 kg·s-1 utilizando la VEE y con la VET un flujo másico promedio de 0.00146 

kg·s-1 en base a esto se obtiene gráficas parecidas a los autores mencionados. La VEE 

presenta un COP máximo de 7.48 al momento de arrancar, mientras que la VET obtuvo 

un COP máximo 5.58. Las ecuaciones que no han sido utilizadas en esta investigación 

son un aporte fundamental para futuras pruebas y análisis comparativos de este tipo. 

 

Se seleccionó la válvula de expansión electrónica Carel E2V09SSF 10 como la 

alternativa más adecuada para el sistema de calentamiento de agua, que es el 

dispositivo más amigable con la capa de ozono, debido a su alta eficiencia de 

funcionamiento y la precisión de apertura gracias a su controlador PLC. Mediante la 

realización experimental y análisis de resultados con las pruebas realizadas en el 

equipo durante 45 días seguidos, con 5 ensayos por día entre tres a cuatro horas de 

espera y rangos de medición de 5 minutos. Entre todos estos días se tomó muy en 
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cuenta la prueba realizada el 24 de febrero del 2019 a las 12:00 debido a que la 

dirección de los rayos del sol cae perpendicularmente hacia el colector solar, esto 

permite incrementar el COP con mayor rapidez y evitar el alto consumo de energía 

como es con la válvula de expansión termostática. El día 15 de marzo del 2019 se 

analizó la configuración de la VET, estuvo despejado con una radiación máxima de 

hasta 818.4 Wm-2, se observa que el COP va descendiendo directamente proporcional 

con el tiempo de funcionamiento de la bomba de calor, la temperatura ambiente llegó 

hasta los 19.3 ºC, después de funcionar alrededor 70 minutos se tiene un COP de 2.87. 

Se debe tomar en cuenta que los primeros minutos de encendida la máquina sus valores 

de COP se incrementan, esto es debido a que el compresor requiere más energía y por 

ende trabaja más por el arranque. Existe una diferencia en el COPmax de 1.9 entre los 

dos dispositivos y en el COPmin existe una diferencia de 1.37, lo que favorece a la 

configuración con la VEE.  

 

Para alcanzar los 50 ºC en la temperatura del condensador, se registró un tiempo de 

calentamiento promedio de 50 minutos utilizando la VEE mientras que con la VET el 

tiempo promedio de calentamiento es de 70 minutos, considerando los mejores días 

con condiciones meteorológicas semejantes para ambos dispositivos con valores de 

radiación entre 300 y 700 W·m-2, un flujo másico promedio de 0.0015 kg·s-1. El COP 

varía notablemente en función de la radiación incidente en la placa. Por esta razón, el 

mejor tiempo para calentar el agua tiene la VEE, calentado de 18 °C hasta 49.9 °C con 

un tiempo de 50 min y radiación promedio de 307 W·m-2. Mientras que para la VET 

el tiempo de calentamiento que se demora en calentar desde los 19 °C hasta los 50.4 

°C es de 70 min y radiación promedio de 587 W·m-2, concluyendo así que la VEE es 

la mejor para el calentamiento de agua frente a la VET que tarda 20 min más.  

 

En condiciones de días soleados y nublados, el COP promedio utilizando la VEE y la 

VET fue superior a 5.0 y 3.0, respectivamente. Incluso en el clima extremo de las 

condiciones invernales, el COP promedio también fue superior a 3 con las 

configuraciones. Para la configuración con la VEE una temperatura ambiente de 15.6 

° C con una intensidad de radiación solar de 442.1 W·m-2 y una velocidad del viento 

de 5.1 m·s-1, el COP promedio alcanza 5.2. Mientras que la configuración con la VET 

con una temperatura ambiente de 18.9 ºC con una intensidad de radiación solar de 

494.5 W·m-2 y una velocidad de viento de 3.1 m·s-1, el COP promedio alcanza 3.4. 
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3.6 Recomendaciones 

Se analizó el funcionamiento de la bomba de calor con ambos dispositivos de 

expansión, se puede decir que el rendimiento depende de una buena condición 

climática, tomar muy en cuenta que los únicos valores representativos a estudiar son 

los que registran altos valores de radiación solar ya que los días lluviosos según la 

estación meteorológica generalmente marca valores cero de radiación y eso dificulta 

el funcionamiento de la máquina; por esto no se puede realizar un análisis comparativo 

con esos valores de días invernales.  

 

Interpretar correctamente todos los parámetros de la estación meteorológica para los 

respectivos cálculos y análisis de resultados, el colector solar se debe ubicar en una 

posición paralela al movimiento del sol para que se pueda aprovechar al máximo la 

radiación y con esto obtener un tiempo de calentamiento menor. Verificar la estación 

para que sus unidades se encuentren en Sistema Internacional y almacenarlas 

periódicamente con el fin de tener una base de datos de todos los días que se va a 

realizar el estudio termodinámico. 

 

El diseño de la bomba de calor asistida por energía solar presenta valores de 

rendimientos aceptables, pero se sugiere para una futura investigación y análisis de 

datos realizar las respectivas modificaciones en el ciclo mediante un sistema de 

recirculación a la salida del compresor, con el fin de disminuir el tiempo de 

calentamiento. El condensador presenta un bajo rendimiento al disipar el calor, es por 

esta razón que tarda en calentarse el agua y por ende afecta directamente el rendimiento 

del sistema. Una solución puede ser modificar el condensador para generar una 

recirculación del refrigerante y de esa forma no producir tantas pérdidas de energía en 

el ciclo. 
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ANEXOS 

Anexo 1. Datos obtenidos con VET en el Test 2. 

 

  Mediciones realizadas Cálculos en EES Análisis termodinámico 

Hora 

Tcomp, 

in 

[°C] 

Tcomp, 

out 

[°C] 

Tcond, 

out 

[°C] 

Tevap, 

in 

[°C] 

Pcomp, 

in 

[kPa] 

Pcomp, 

out 

[kPa] 

Pcond, 

out 

[kPa] 

Pevap, 

in 

[kPa] 

Tagua 

[°C] 

Radiación  

[W/m2] 

Tamb 

[°C] 

h1@P1 y 

T1 

[kJ/kg] 

h2@P2 y 

T2 

[kJ/kg] 

h3@P3 y 

x=0 

[kJ/kg] 

vcomp, in 

[m3/kg] 
Calidad COP 

Flujo 

másico 

[kg/s] 

12:00 11,8 28,6 22,3 10,5 165,46 344,70 275,76 117,20 22,1 488,4 19,3 574,1 595,3 240,1 0,2336 0,1033 5,58 0,00153 

12:05 12 30,5 24,5 10,7 165,46 344,70 289,55 124,09 24,3 463,8 19,3 574,4 598,8 243,9 0,2338 0,1141 4,85 0,00153 

12:10 11,7 32,3 26,9 10,7 165,46 379,17 310,23 124,09 27 548,3 19,3 573,9 600,6 249,4 0,2335 0,1297 4,38 0,00153 

12:15 13,1 34,6 29,4 12,2 172,35 413,64 344,70 124,09 29,5 633,7 19,4 576 603,4 257,1 0,225 0,1469 4,21 0,00159 

12:20 13,6 36,8 32,1 12,9 179,24 448,11 379,17 124,09 32,3 529 19,4 576,5 606 266,2 0,2163 0,163 3,84 0,00166 

12:25 14 38,5 34 13,3 186,14 448,11 379,17 151,67 34,1 540,1 19,4 576,9 609,2 266,2 0,2081 0,1561 3,54 0,00172 

12:30 14,3 40,3 36,1 13,8 186,14 482,58 413,64 151,67 36,5 652,4 19,4 577,4 611,1 273,8 0,2084 0,1779 3,34 0,00172 

12:35 13,6 41,6 37,7 13,2 186,14 517,05 413,64 151,67 38,3 680 19,4 576,2 612,2 273,8 0,2078 0,1779 3,13 0,00172 

12:40 14,2 43,1 39,5 13,9 193,03 517,05 448,11 151,67 40 571 19,5 576,9 615,1 281 0,2004 0,192 2,92 0,00179 

12:45 14,9 44,6 41,1 14,8 199,93 551,52 482,58 151,67 41,8 486,7 19,5 577,8 615,5 287,9 0,1936 0,2053 2,90 0,00185 

12:50 16,3 46,4 42,9 16,3 206,82 585,99 503,26 172,35 43,6 540 19,5 579,8 618,6 291,9 0,1878 0,2106 2,81 0,00191 

12:55 17,8 48,5 45,2 17,8 220,61 620,46 517,05 186,14 45,8 683,7 19,5 581,8 621,2 294,5 0,1764 0,2059 2,76 0,00203 

13:00 18,2 49,9 46,6 18,3 227,50 654,93 551,52 186,14 47,2 764,8 19,5 582,2 622,6 300,8 0,1709 0,2183 2,66 0,00210 

13:05 19,6 51,7 48,5 19,8 241,29 689,40 585,99 199,93 49 652 19,4 584 624,7 306,8 0,1614 0,2246 2,60 0,00222 

13:10 19,9 52,9 49,7 20,2 248,18 689,40 620,46 206,82 50,4 564,1 19,4 584,2 627,2 312,7 0,1567 0,2361 2,44 0,00229 
Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 



 

 

Anexo 2. Datos obtenidos con VEE en el Test 1. 

 Mediciones realizadas Cálculos en EES Análisis termodinámico 

Hora 

Tcomp, 

in 

[°C] 

Tcomp, 

out 

[°C] 

Tcond, 

out 

[°C] 

Tevap, 

in 

[°C] 

Pcomp, 

in 

[kPa] 

Pcomp, 

out 

[kPa] 

Pcond, 

out 

[kPa] 

Pevap, 

in 

[kPa] 

Tagua 

[°C] 

Radiación  

[W/m2] 

Tamb 

[°C] 

h1@P1 y 

T1 

[kJ/kg] 

h2@P2 y 

T2 

[kJ/kg] 

h3@P3 y 

x=0 

[kJ/kg] 

vcomp, in 

[m3/kg] 

Calidad COP Flujo 

másico 

[kg/s] 

12:00 13,1 32,5 15,1 11,2 137,88 344,70 241,29 89,62 18 345,2 15,6 577,5 602,4 230 0,2845 0,1063 7,48 0,00126 

12:05 13,8 33,9 16,6 11,8 137,88 344,70 241,29 89,62 19,7 442,1 15,6 578,7 605 230 0,2853 0,1063 7,13 0,00126 

12:10 13,9 34,8 17,4 11,9 137,88 344,70 255,90 89,62 21,2 432,2 15,6 578,8 606,6 234,4 0,2855 0,1186 6,69 0,00125 

12:15 14,2 36,1 19,7 12,2 137,88 344,70 255,90 89,62 22,8 425,9 15,6 579,3 609 234,4 0,2858 0,1186 6,34 0,00125 

12:20 14,7 36,4 20,5 12,7 137,88 344,70 264,50 89,62 24,5 422,9 15,6 580,2 609,6 236,9 0,2864 0,1256 6,31 0,00125 

12:25 14,9 37,3 23,4 12,9 137,88 344,70 275,76 89,62 26,1 327,1 15,6 581,5 611,2 240,1 0,2866 0,1345 6,25 0,00125 

12:30 15,2 39,6 28,5 13,2 137,88 344,70 275,76 89,62 27,6 353,5 15,6 581 615,5 240,1 0,287 0,1345 5,44 0,00125 

12:35 15,4 41,9 30,2 13,4 144,77 379,17 310,23 96,52 29,3 409,5 15,73 581 618,4 249,4 0,2729 0,1525 4,93 0,00131 

12:40 15,8 43,2 31,6 13,8 144,77 379,17 310,23 96,52 30,8 225,8 15,73 581,7 620,8 249,4 0,2733 0,1525 4,75 0,00131 

12:45 16,6 45,1 33,6 14,6 151,67 413,64 344,70 103,41 32,5 300,4 15,6 582,7 623 258,1 0,2612 0,169 4,53 0,00137 

12:50 16,9 46 34,5 14,9 151,67 413,64 344,70 103,41 33,8 326,3 15,6 583,3 624,7 258,1 0,2615 0,169 4,43 0,00137 

12:55 17,2 47,2 35,8 15,2 158,56 413,64 379,17 110,30 35,2 321,2 15,6 583,5 627 266,2 0,2499 0,1843 4,15 0,00143 

13:00 17,6 48,6 37,2 16 172,35 448,11 379,17 124,09 36,6 317,2 15,47 583,6 628,4 266,2 0,2292 0,1699 4,04 0,00156 

13:05 17,9 49,4 38,4 16,1 172,35 448,11 413,64 124,09 37,9 314,8 15,34 584,1 629,9 273,8 0,2295 0,1916 3,93 0,00156 

13:10 18,4 50,4 39,9 16,4 172,35 482,58 413,64 124,09 39,9 312,3 15,34 584,9 630,6 273,8 0,23 0,1916 3,92 0,00156 

13:15 19,1 51,3 41,2 17,1 186,14 482,58 448,11 137,88 40,9 314,2 15,21 585,5 632,3 281 0,2126 0,1986 3,90 0,00168 

13:20 20,1 51,8 42,2 18,2 186,14 517,05 448,11 137,88 42 415,5 15,08 587,2 631,9 281 0,2135 0,1986 3,89 0,00168 

13:25 20,5 52,5 43,1 18,7 193,03 517,05 482,58 144,77 42,9 345,0 14,95 587,6 633,3 287,9 0,2057 0,2117 3,89 0,00174 

13:30 21 53,2 44,1 18,9 193,03 551,52 482,58 144,77 43,9 222,8 14,95 588,5 633,4 287,9 0,2061 0,2117 3,89 0,00174 

13:35 22,4 54 45,1 20 199,93 551,52 482,58 151,67 45 161,7 14,95 590,6 634,9 287,9 0,1997 0,2053 3,87 0,00179 



 

 

Datos obtenidos con VEE en el Test 1 (Continuación). 

13:40 23,1 55 46,2 21,2 199,93 585,99 517,05 151,67 46,2 145,3 14,95 591,8 635,6 294,5 0,2003 0,2242 3,85 0,00179 

13:45 23,7 55,6 47,1 21,4 206,82 585,99 517,05 158,56 47,2 131,0 15,08 592,6 636,8 294,5 0,1937 0,218 3,85 0,00185 

13:50 24,1 56,1 47,9 21,6 213,71 620,46 551,52 165,46 48,1 213,4 14,95 593,2 637,8 294,5 0,194 0,218 3,83 0,00185 

13:55 24,7 56,5 48,9 22 213,71 620,46 551,52 165,46 49,1 224,9 14,95 594 637,3 300,8 0,1878 0,2301 3,78 0,00191 

14:00 25 57,2 49,8 23,1 220,61 654,93 585,99 172,35 49,9 227,0 14,95 594,2 637,3 306,8 0,1818 0,2417 3,75 0,00197 
Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 

 

Anexo 3. Fotografías del equipo y sus partes. 

 

 

Anexo  a. Bomba de calor DX-SAHP. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

 

Anexo  b. Funcionamiento de la bomba de calor a las 6 am. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

 

Anexo  c. Compresor Embraco EM130 CHR. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 



 

 

 

Anexo  d. Colector evaporador. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

 

Anexo  e. Condensador [129] 

 

 

Anexo  f. Válvula de expansión termostática Danfoss. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 



 

 

 

Anexo  g. Válvula de expansión electrónica Carel. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

 

Anexo  h. Controlador PID de temperaturas Full Gauge. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl 

Pachacama 

 

 

Anexo  i. Termocupla del colector. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 



 

 

 

Anexo  j. Recarga de refrigerante R600a. Elaborado por: Erick Chávez & Paúl Pachacama 

 

 

 

 

 

 

 

 

 


