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RESUMEN 

Este trabajo de investigación analizó experimentalmente una bomba de calor de expansión 

directa asistida por energía solar para determinar el rendimiento mediante datos de 

operación. El Capítulo I presenta la teoría concerniente a estos sistemas, así como el 

impacto ambiental que puede ser mitigado al implementar este sistema. Una fuente de 

energía renovable es la energía solar que es convertida a energía fotovoltaica y térmica, 

siendo esta última el objeto de estudio. La radiación solar varía en función a la ubicación 

geográfica, hora del día y estación del año. Un colector solar absorbe esta radiación y 

transfiere este calor hacia un fluido para incrementar la temperatura. Para el caso 

estudiado, el colector solar de placa plana evapora el refrigerante directamente, por lo que 

fue necesario determinar las características de éste. Este colector solar es de tipo placa 

plana sin cubierta de cobre con tubería de flujo lineal, que puede variar su inclinación. 

 

El Capítulo II contiene las ecuaciones necesarias para solventar el sistema mediante el 

análisis de un ciclo de refrigeración. Adicionalmente, se utilizó ecuaciones matemáticas 

de energía solar para determinar la radiación incidente sobre una superficie inclinada y 

obtener los valores de calor absorbido y cedido en los intercambiadores de calor. 

 

En función a las pruebas experimentales realizadas, el Capítulo III presenta el análisis de 

resultados para ángulos de inclinación entre 30 a 50 ° aumentando 5 ° para cada prueba. 

El agua necesitaba llegar a 45 °C y a prueba que tardó menor tiempo en alcanzar esta 

temperatura fue a 35 ° en 40 minutos y en promedio el tiempo de prueba fue 45 minutos. 

Los parámetros climáticos inciden directamente en el incremento de la temperatura del 

agua, a mayor radiación incidente, la temperatura del agua es superior y el tiempo de 

calentamiento se reduce. La inclinación de 40 ° fue la más eficiente y de mayor 

rendimiento al absorber la menor de radiación, obteniendo agua a 45.3 °C a una radiación 

incidente promedio de 396.2 W/m2, un valor 20.19 % inferior al presente en la prueba a 

35 °. La eficiencia máxima alcanzada a 40 ° fue de 53.19 % generando los valores más 

altos ante las otras configuraciones de inclinación. El COP más alto a 40 ° fue de 9.76 a 

una radiación incidente máxima de 507.18 W/m2. Transcurridos los 45 minutos que tardó 

el tiempo de calentamiento, bajo esta prueba, el COP disminuyó hasta 6.37. 
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ABSTRACT 

This research work experimentally analyzed a direct-expansion heat pump assisted by 

solar energy to determine performance by operating data. Chapter I presents the theory 

concerning these systems, as well as the environmental impact that can be mitigated by 

implementing this system. A renewable energy source is solar energy that is converted to 

photovoltaic and thermal energy, the latter being the object of study. Variable solar 

radiation based on geographic location, time of day and season of the year. A solar 

collector absorbs this radiation and transfers this heat to a fluid to increase the temperature. 

For the case studied, the flat plate solar collector evaporates the refrigerant directly, so it 

is necessary to determine its characteristics. This solar collector is of flat plate type without 

copper cover with linear flow pipe, which can vary its inclination. 

 

Chapter II contains the equations necessary to solve the system by analyzing a cooling 

cycle. In addition, mathematical equations of solar energy are included to determine the 

incident radiation on an inclined surface and obtain the values of heat absorbed and 

transferred in the heat exchangers. 

 

Based on the experimental tests performed, Chapter III presents the analysis of results for 

angles of inclination between 30 and 50 ° 5 ° for each test. The water reached 45 ° C and 

the test that took the shortest time to reach this temperature was 35 ° in 40 minutes and on 

average the test time was 45 minutes. The climatic parameters include directly in the 

increase of the temperature of the water, a greater incident of radiation, the temperature 

of the water is superior and the heating time is reduced. The inclination of 40 ° was the 

most efficient and of the highest performance to the absorber, the lowest radiation, 

obtaining water at 45.3 ° C at an average incident radiation of 396.2 W / m2, a value 

20.19% lower than that present in the test at 35 ° . The maximum efficiency reached at 40 

° was 53.19%, generating the highest values compared to the other inclination 

configurations. The highest COP at 40 ° was 9.76 at a maximum incident radiation of 

507.18 W / m2. After the 45 minutes that the warm-up time took, under this test, the COP 

decreased to 6.37. 
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INTRODUCCIÓN 

El Calentamiento Global afecta la estabilidad del ecosistema y estas acciones se pueden 

notar con mayor claridad a diario. En los protocolos de Kioto y Montreal, se incentivó la 

reducción de compuestos que generen GEI, por lo que se planteó un análisis del 

rendimiento experimental de una bomba de calor de expansión directa utilizando un 

hidrocarburo como fluido de trabajo [1]. Al considerar la contaminación hacia el medio 

ambiente y buscando un desarrollo sustentable, una bomba de calor de expansión directa 

asistida por energía solar, es una alternativa que pretende reducir emisiones de dióxido de 

carbono (CO2) y el consumo de energía primaria. Las fuentes de energía renovable, como 

la energía solar, han sido promovidas como sustituto para combustibles fósiles [2]. 

 

El refrigerante R600a es un hidrocarburo proveniente de gases de petróleo obtenidos de 

fuentes renovables, presentando menos daño a la capa de ozono por tener potencial de 

calentamiento global de 3 y sin generar potencial de agotamiento de ozono [3]. También 

conocido como isobutano, es un posible sustituto al R12 y R134a, presentando una 

eficiencia energética menor, pero con presiones reducidas, sin embargo generando 

temperaturas altas. Así se puede obtener un sistema de refrigeración a pesar de alcanzar 

temperaturas de condensación elevadas [4]. Se propone realizar pruebas experimentales, 

modificando los ángulos de inclinación del colector solar que, en estos sistemas de 

expansión directa, actúa como evaporador al mismo tiempo.  

 

Es necesario plantear un estudio teórico acerca del colector/evaporador para, 

posteriormente, analizar el rendimiento termodinámico del sistema. Esta investigación es 

útil porque trabajos y estudios previos acerca de sistemas DX-SAHP han sido realizados 

con refrigerantes convencionales, presentando escaza información del comportamiento de 

hidrocarburos, como el R600a. Adicionalmente, no existen investigaciones de sistemas 

DX-SAHP que se enfoquen en la influencia del ángulo de inclinación del 

colector/evaporador, entonces, también se contribuye dentro de la rama investigativa. 
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Los objetivos específicos son: 

- Desarrollar una investigación bibliográfica de fuentes de información científicas 

relacionadas con el funcionamiento de un colector/evaporador de placa plana 

considerando diferentes ángulos de inclinación. 

- Evaluar el comportamiento de un colector/evaporador de placa plana bajo 

diferentes condiciones climáticas. 

- Comparar el coeficiente de rendimiento del sistema DX-SAHP colocando al 

colector/evaporador en diferentes posiciones angulares. 
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CAPÍTULO I 

FUNDAMENTACIÓN TEÓRICA DE BOMBAS DE CALOR ASISTIDAS POR 

ENERGÍA SOLAR 

 

Este capítulo presenta la fundamentación teórica de bombas de calor de expansión directa 

asistidas por energía solar, explicando el funcionamiento de un ciclo de refrigeración y 

utilizando un hidrocarburo, R600a, como fluido de trabajo, para analizar el rendimiento 

del sistema bajo diferentes ángulos de inclinación del colector/evaporador. 

 

1.1 Revisión del Estado del Arte 

El Panel Intergubernamental de Cambio Climático (IPCC, por sus siglas en inglés) [5] 

estudia el cambio climático y particularmente el calentamiento global, el que es definido 

como una tendencia de incremento en las temperaturas globales, principalmente por la 

emisión de gases de efecto invernadero a la atmósfera [6]. Debido al constante crecimiento 

poblacional y económico a nivel mundial, la demanda energética vinculada a ellos sigue 

aumentado, lo que conlleva al incremento de emisiones de dióxido de carbono (CO2) [7]. 

Para brindar un desarrollo sustentable, se han desarrollado tecnologías utilizando fuentes 

renovables de energía para reducir estas emisiones. La energía solar es la fuente de mayor 

suministro en la Tierra, sin embargo, la eficiencia de un sistema solar depende de la 

ubicación geográfica, además de requerir una considerable inversión  

inicial [8]. 

 

Una bomba de calor es un equipo que reduce significativamente el consumo de energía 

eléctrica, ya que aprovecha la energía disponible en el ambiente. Al integrar este equipo 

con energía solar, se convierte en una bomba de calor asistida por energía solar (SAHP, 

por sus siglas en inglés) [7] que absorbe directamente la radiación solar para transformarla 

en energía térmica. Las mejoras en este tipo de sistemas han permitido desarrollar una 

bomba de calor asistida por energía solar de expansión directa, en la que el colector solar 

actúa al mismo tiempo como evaporador [7], aumentado el rendimiento y reduciendo 

costos [9]. Estos sistemas son utilizados para el calentamiento, ya sea de espacios o para 

de agua. Al implementar estos sistemas en lugar de un calentador eléctrico convencional, 

se reduce el consumo energético y por consecuencia, la emisión de CO2 [10]. 
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El efecto del ángulo de inclinación en rendimiento termodinámico de un colector solar de 

placa plana fue estudiado experimentalmente por Sandhu et al. [11]. Los autores utilizaron 

un colector pintado de negro de 915 x 15.5 x 1.1 mm, con un área de 0.142 m2 con una 

tubería de cobre de 12.5 mm (1/2 plg), situada en el centro. Todo el colector solar está 

aislado con fibra de vidrio y Reflectix R-4. La estructura de soporte para el colector fue 

construida en madera y se consideró ángulo de inclinación de 0, 30 y 45 °. El colector 

tiene mejor rendimiento a bajos números de Reynolds (200 < RE < 1000) y esto fue 

obtenido a 45 °, aunque se puede esperar una alta caída de presión. 

 

El efecto que tiene el ángulo de inclinación de un colector solar de placa plana en su 

eficiencia fue estudiada por Halili et al. [12] en la región de Tirana, Albania. El análisis 

fue realizado con ángulos de inclinación de 30, 35.5 y 33.5 ° con respecto a la horizontal, 

siendo este último el ángulo óptimo para alcanzar la máxima eficiencia. Los autores 

demostraron que la eficiencia del colector desciende en un 0.33 % por grado al ir 

aumentando la inclinación. 

 

Considerando las experimentaciones llevados a cabo por Fu et al. [13] en un sistema  

DX-SAHP, la eficiencia del sistema puede incrementarse del 61.1 a 82.1 % con la 

implementación de paneles fotovoltaicos. El colector/evaporador utilizado fue de 

aluminio con tubería en “U” a un ángulo de 30 ° de inclinación. El COP del sistema varió 

desde 2.5 hasta 6.6 durante el período de calentamiento de un volumen de 560 litros de 

agua a temperatura superior a 34.5 °C. 

 

Mediante el estudio experimental del rendimiento térmico de un colector solar,  

Alkumait et al. [14] analizaron el efecto del ángulo de inclinación de un colector en su 

eficiencia. Las pruebas de funcionamiento se llevaron a cabo utilizando dos tipos de 

colectores solares de placa a 90 y 60 °, respectivamente. Se obtuvo una mejor absorción 

de radiación solar utilizando el colector a un ángulo de 60 °, consiguiendo de igual manera, 

el máximo flujo másico. La conclusión determinada fue que la inclinación ideal debe ser 

reducida en función el ángulo azimut se desvía del sur. La temperatura máxima de salida 

fue de 51 °C a una radiación incidente registrada de 800 W/m2 a las 12:30 y empezó a 
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reducirse en el transcurso de la tarde. La eficiencia alcanzada por los colectores de 60 y 

90 ° fue de 56 y 51 %, respectivamente. 

 

Aoues et al. [15] desarrollaron un análisis teórico y experimental para mejorar la eficiencia 

de un colector de placa plana con 1.73 m2 de área. Los resultados muestran que el ángulo 

que generó mayor absorción de radiación solar fue a 34.48 ° probando el sistema desde 

las 07:00 hasta las 18:30, donde el colector alcanzó una eficiencia del 70 %. 

 

Una investigación experimental fue desarrollada por Panayiotou et al. [16] sobre el efecto 

del ángulo de inclinación de un colector solar de 1.36 m2 de área. Chipre es el país líder 

en implementación de sistemas asistidos por energía solar y obtener agua caliente, con un 

93 % de hogares que disponen de éstos. Las pruebas se realizaron desde el 29 de mayo 

hasta el 30 de julio con ángulos de inclinación de 35, 45 y 55 °. Las eficiencias del colector 

fueron de 58, 64 y 51 %, respectivamente para cada ángulo mencionado, por lo que los 

autores definen el ángulo óptimo en 45 °.  

 

Tamini y Sowayan [17] plantearon un modelo para definir el ángulo adecuado de 

inclinación en colectores solares de placa plana. El modelo matemático obtuvo un valor 

de 25.53 ° para la locación de pruebas, mientras que el valor promedio anual 

proporcionado por la NASA fue de 23.66 °, con apenas 1.87 ° de error. Esa inclinación 

fluctúa en función de la estación climática; mientras que para verano se calculó un valor 

de 1.54 °, para invierno fue de 50.43 °, valores cercanos a los proporcionados por la 

NASA, 1.5 y 45.75 °, respectivamente.  

 

La posibilidad de utilizar refrigerantes amigables con el ambiente como alternativas al 

R134a fue evaluada por Mohanraj et al. [18]. En India, el 80 % de los refrigeradores 

domésticos utilizan R134a, el cual presenta un GWP de 1300. El principal problema fue 

que los hidrocarburos puros no tienen la misma expansión volumétrica que el R134a, 

siendo el R152a el más aproximado y trabajando a menores presiones. El R600a ofrece 

similares ventajas, sin embargo, requiere un nuevo diseño de compresor. Con este 

refrigerante se obtuvo un COP 9 % superior al alcanzado con R134a y el equivalente total 
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de impacto ambiental fue 7 % menor. El parámetro que mejora significativamente es el 

flujo másico, un 40 % con respecto al R134a. 

 

Un análisis energético y de sustentabilidad fue presentado por Ahamed et al. [19] en un 

sistema de refrigeración utilizando hidrocarburos. Este estudio experimentó con un 

refrigerador doméstico que utilizó butano e isobutano. El COP obtenido fue entre 2.4 y 5 

con R134a, y 2.64 a 7.5 con hidrocarburos. El COP se incrementó al elevar la temperatura 

de vaporización.  

 

Ramelan et al. [20] determinaron la eficiencia de un colector de placa plana variando el 

ángulo de inclinación a 10, 20, 30 y 40 °. Este ángulo de inclinación depende del ángulo 

azimut, mientras más perpendicular esté el colector con respecto al haz de luz del sol, 

mayor será la temperatura, así como el calor ganado; sin embargo, los factores 

ambientales, temperatura ambiente y corriente de viento, influyen directamente en la 

eficiencia del colector. Entre 10 y 20 ° no hay mayor diferencia, siendo los dos valores 

alrededor de 28.5 %. Con respecto a los otros dos ángulos propuestos, se presentó una 

notoria diferencia; la eficiencia fue de 25 y 22 % a 30 y 40 ° de inclinación 

respectivamente. 

 

La inclinación y orientación para capturar la radiación solar óptima de un colector solar 

plano en latitudes chilenas fue estudiado por González et al. [21]. Los autores calcularon 

la radiación solar promedio estacional y anual incidente sobre el colector plano, variando 

el ángulo de inclinación entre 0 a 90 °. Este ángulo depende de la ubicación y de las 

condiciones climáticas; para verano se registró una radiación promedio de 150 kW·h/m2 

y el colector fue modificado desde 0 hasta 30 °, mientras que, en invierno, se determinó 

un ángulo entre 30 y 60 °.  

 

La reducción de la ganancia de energía debido a las sombras en el interior de un colector 

solar de placa plana fue analizada por Farhadi y Taki [22]. Una variable influyente en la 

ganancia de calor fue el ángulo de inclinación, experimentando a partir de un ángulo de 

20 ° hasta un ángulo de 65 °. Los valores máximos y mínimos de reducción en la ganancia 
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estuvieron en un 5.23 a 21.64 %, respectivamente. Los autores afirmaron que el colector 

solar debe inclinarse igual a la latitud, o incluso un 5 a 10 % menor en función de las 

condiciones climáticas y la estación del año. 

 

Esta investigación pretende realizar pruebas experimentales variando el ángulo de 

inclinación del colector/evaporador y así determinar el ángulo que genera, tanto el mayor 

rendimiento en el sistema, así como la mayor eficiencia energética del colector solar. La 

Tabla 1 presenta una síntesis tras analizar el estado del arte referente al estudio de sistemas 

para calentamiento de agua, enfocándose en sistemas DX-SAHP. 

 

Tabla 1. Revisión del estado del arte de sistemas DX-SAHP. 

Autor 

S
an

d
h
u
 e

t 
al

. 
[1

1
] 

F
u
 e

t 
al

. 
[1

3
] 

A
lk

u
m

ai
t 

et
 a

l.
 [

1
4
] 

P
an

ay
io

to
u
 e

t 
al

. 
[1

6
] 

K
o

n
g
 e

t 
al

. 
[2

3
] 

C
h
at

u
rv

ed
i 

et
 a

l.
 [

2
4
] 

Ángulo de 

inclinación [°] 
45 30 60 45 40 36.3 

Colector de  

placa plana 
X X X X X  

Colector solar de 

aluminio 
 X   X X 

Refrigerante R22 R134a R134a R134a R134a R134a 

Temperatura 

alcanzada [°C] 
54 34.5 51 55 60.3 50 

Suministro 

fotovoltaico 
 X  X   

Locación Canadá China Iraq Chipre China EE.UU. 

Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Ríos 

 

1.2 Demanda Energética 

Debido al crecimiento poblacional a nivel mundial, la demanda energética relacionada a 

este es cada vez mayor. Los edificios consumen alrededor de 40 % de toda la demanda 

energética mundial [25], la que está relacionada con la emisión de CO2. Por esta razón, 
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actualmente el desarrollo sustentable está enfocado a reducir el impacto ambiental 

relacionado al cambio climático [26]. El sector del transporte es la rama que más energía 

consume, principalmente el diésel y la gasolina que, en Ecuador, fue del 88 % presente en 

el 2015, como se presenta en la Figura 1. 

 

 

Figura 1. Consumo energético por sectores [27]. 

 

En 2016, el consumo energético mundial fue de 132800 millones de toneladas 

equivalentes de petróleo (tep) con un 85 % proveniente de combustibles fósiles [8]. La 

combustión de estos combustibles, particularmente petróleo y carbón, generan varios 

problemas ambientales, como la contaminación que genera cambios climáticos y 

afecciones a la salud de las personas [28]. En Ecuador, se sigue dependiendo de los 

derivados de petróleo como fuente de producto interno bruto, sin embargo, la participación 

de fuentes renovables de energía ha subido al 7 %, como se visualiza en la Figura 2. El 

consumo energético aumenta con el paso del tiempo y se tiene estimado que para el 2040 
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se incremente en un 30 % con respecto a la situación actual. Por esto, se pretende que las 

energías renovables provean el 42 % del consumo energético total para el 2030 [12]. 

 

 

Figura 2. Producción de la energía primaria en Ecuador [27]. 

 

El 23 % de reservas mundiales de gas natural son utilizadas para el calentamiento de agua 

[11]. El ecosistema cada vez es más inestable, sin cumplir los períodos establecidos para 

cada estación, siendo el calentamiento global el principal problema a tratar. Los protocolos 

de Kioto y Montreal tienen como propósito incentivar la reducción de CO2 [7].  

Kong et al. [29] mencionan que el desarrollo de las energías renovables se ha convertido 

en una alta prioridad actualmente, a consecuencia de un incremento de temperatura global 

en 4 °C, por lo que el consumo de energía primaria puede aumentar en un 34 % entre el 

año 2014 y 2035. 

 

Rath et al. [30] examinan los tipos de consumo de energía que afectan la productividad 

total de los factores (PTF) y su crecimiento. Usando datos anuales desde 1981 al 2013 

para la muestra del panel de 36 países, los resultados muestran que el consumo de 

combustibles fósiles disminuye el crecimiento de la PTF, mientras que el consumo de 

energía renovable impulsa el crecimiento de la PTF. Según Li et al. [31], los materiales 

básicos, como el metal y el petróleo, se suministran principalmente a escala global, 

mientras que los materiales sintéticos, como pinturas, fibra y caucho, se procesan y 

transportan dentro de China. El consumo de energía por área, en el caso de los edificios a 
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escala urbana, nacional y global es de 3.03 GJ·m2, 4.27 GJ·m2 y 0.44 GJ·m2, 

respectivamente [31]. La Figura 3 presenta el consumo energético en el sector residencial 

a nivel mundial, teniendo al calentamiento de agua en segundo lugar con un 21.7 % 

después de la calefacción en espacios. 

 

 

Figura 3. Demanda energética en el sector residencial [32]. 

 

La demanda energética por persona es de 2 kV, en promedio, proporcionada por el 

petróleo en un 40 %, el 7 por hidroeléctricas y apenas en 1 % por fuentes alternativas [33].  

El agua es un líquido indispensable para la vida y se estima que cada persona requiere de 

50 a 100 litros por día, presentando la distribución de esta cantidad en la Figura 4. 

 

Figura 4. Distribución del consumo diario de agua por persona [33]. 

 

1.3 Energía Solar 

Las fuentes de energía renovable como la energía solar [34]han sido promovidas como 

sustituto para combustibles fósiles como el petróleo [35]. La energía solar es una energía 
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térmica ideal, ya que, al implementarse con bombas de calor, no genera contaminación, 

es de fácil instalación y mantenimiento, así como de bajo costo [36]. La energía solar 

térmica ha sido usada para el calentamiento de espacios, en invernaderos y para obtener 

agua caliente [2]. La energía solar es la energía renovable más utilizada [37], ya que puede 

ser convertida eficientemente en energía térmica al integrar un colector solar a una bomba 

de calor. Esto se debe a que una DX-SAHP puede suministrar energía con temperatura 

superior a la temperatura ambiente para contribuir con el rendimiento termodinámico del 

sistema [28]. 

 

La energía solar puede ser utilizada en aplicaciones fotovoltaicas o térmicas, en este 

último caso, utiliza la energía solar generando calor al utilizar colectores. Esta aplicación 

se usa para el calentamiento de agua, en promedio entre 40 y 50 °C con un rendimiento 

aceptable. El desarrollo tecnológico ha permitido integrar estas aplicaciones de energía 

solar, en refrigeración [7], para implementar aire acondicionado o de calentamiento de 

espacios [38]. El agua calentada mediante energía solar térmica se denomina agua caliente 

sanitaria.  

 

1.4 Sistemas de Refrigeración 

En el día a día, se evidencian aplicaciones como el aire acondicionado o los refrigerados 

para conservar productos, alimentos y muestras [39]. Los edificios utilizan la energía para 

el calentamiento de espacios en invierno, para uso de aire acondicionado y para 

suministrar agua caliente sanitaria [25]. Estas demandas son solventadas mediante 

sistemas que operan bajo el ciclo de refrigeración por compresión de vapor [40]. Los 

componentes de un sistema de refrigeración se presentan en la Figura 5. 
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Figura 5. Componentes de un sistema de refrigeración [39]. 

 

El funcionamiento termodinámico de un ciclo de refrigeración [7] se presenta en el 

diagrama presión-entalpía de la Figura 6.  

 

 

Figura 6. Diagrama P-h de un ciclo de refrigeración [26]. 

 

La operación considera que el refrigerante al compresor como vapor saturado, elevando 

la temperatura y presión (proceso de compresión 1-2). Luego, el refrigerante cede calor 

hacia el medio para incrementar la temperatura circundante, a través del condensador 

(proceso de transferencia de calor 2-3). Posteriormente, el refrigerante necesita reducir sus 

valores de temperatura y presión, para lo que se utiliza un dispositivo de estrangulamiento, 
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generalmente, una válvula de expansión (proceso de estrangulamiento 3-4) [40]. 

Finalmente, el refrigerante a baja temperatura y presión; ingresa al evaporador con una 

calidad de vapor, donde gana calor de los alrededores hasta llegar al estado de vapor 

saturado (proceso de absorción de calor 4-1). Así el ciclo se completa y vuelve a empezar 

nuevamente [41]. 

 

1.5 Bomba de Calor 

Una bomba de calor [42] es un equipo utilizado para absorber el calor de un medio y 

transmitirlo a otro de menor temperatura, empleado principalmente para el calentamiento 

de espacios y de agua [43]. El uso de bombas de calor para calentar agua en lugar de 

calentadores eléctricos es una manera de reducir el consumo energético, de igual manera, 

las emisiones de CO2 [10].  

 

El uso de sistemas termodinámicos también se enfoca en la aplicación de la transferencia 

de calor hacia un área desde un ambiente externo más frío. Una bomba de calor puede ser 

diseñada para funcionar como aire acondicionado en climas cálidos, o como calefactor en 

climas más fríos al variar la ubicación del condensador y el evaporador. Estos sistemas 

funcionan bajo el ciclo de refrigeración y pueden ser diseñados para trabajar con gran 

parte de los refrigerantes disponibles [41].  

 

La optimización en el rendimiento de una bomba de calor, así como con la necesidad de 

buscar alternativas sustentables para los combustibles fósiles [44], en 1976, Charters y  

Taylor [45] propusieron integrar un colector solar a una bomba de calor demostrando que 

su rendimiento térmico se incrementó. 

 

1.6 Sistema DX-SAHP 

Una bomba de calor para calentar agua [40] reduce el consumo de energía eléctrica debido 

a que usa energía renovable, principalmente energía solar que proporciona energía térmica 

por convección y condensación del vapor de agua del aire atmosférico [9]. El rendimiento 

térmico, así como los costos, de una bomba de calor puede ser mejorado con la integración 

de energías renovables, en este caso, un colector solar térmico [10].  



 

12 

 

Una bomba de calor asistida por energía solar de expansión directa (DX-SAHP, por sus 

siglas en inglés) [40] es la integración de una bomba de calor con ciclo de refrigeración y 

la energía solar. Está demostrado que la implementación de este sistema reduce 

efectivamente el consumo de electricidad, así como optimiza la energía solar, para el 

calentamiento de espacios en el sector residencial [36]. En este tipo de sistemas, se reduce 

el número de componentes, ya que el colector solar se desempeña como evaporador [40] 

y absorbe la energía solar térmica directamente [42]. Estos sistemas tienen un mercado 

potencial para aplicaciones de agua caliente de baja temperatura [28]. 

 

El rendimiento térmico de una DX-SAHP es influenciado directamente por la radiación 

solar y temperatura ambiente [26]. La Figura 7 muestra esquemáticamente el diseño de un 

sistema DX-SAHP. 

 

 

Figura 7. Diagrama de un sistema DX-SAHP. 

 

A pesar de que los estudios de sistemas DX-SAHP llevan medio siglo, solamente se 

centran en los bordes del Pacífico y al sur de Europa, principalmente a la disponibilidad 

de alta intensidad de radiación solar [44]. La Figura 8 presenta los países con autores que 

han presentado estudios de estos sistemas. 
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Figura 8. Países con investigaciones sobre sistemas DX-SAHP [44]. 

 

Es necesario establecer el comportamiento en diferentes posiciones tomando en cuenta los 

diferentes cambios climáticos dentro de la ciudad a evaluar. Así mismo, plantear una 

investigación acerca del colector/evaporador. 

 

1.7 Refrigerantes 

Un parámetro importante para diseñar bombas de calor es la elección del refrigerante 

adecuado. Éste debe poseer ciertas características, como ser no-tóxico, no-inflamable, de 

fácil detección en caso de fugas, poseer las propiedades termodinámicas adecuadas, 

miscible en aceite, compatible con los materiales que componen el sistema, bajo costo y 

lo más esencial, de bajo impacto ambiental [9]. Este último aspecto se determina en 

función al potencial de agotamiento de ozono (ODP, por sus siglas en inglés) y el potencial 

de calentamiento global (GWP, por sus siglas en inglés) [6]. 

 

Los refrigerantes deben poseer valores elevados de conductividad térmica, temperatura 

crítica y entalpía de evaporación para conseguir un mejor rendimiento en el sistema. El 

enfoque al uso de un refrigerante determinado debe centrarse en tres parámetros, amigable 

con el ambiente, económico y disponible en el mercado, y por último que brinde seguridad 
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al manipularlo, así como en operación [44]. La Figura 9 muestra los refrigerantes 

utilizados en investigaciones publicadas acerca de sistemas DX-SAHP. 

 

 

Figura 9. Refrigerantes utilizados en investigaciones previas de sistemas DX-SAHP [44]. 

 

1.8 Refrigerante R600a 

Es un gas refrigerante, también conocido como isobutano, amigable con el ambiente, de 

bajo costo y no-tóxico, aunque es inflamable. Este refrigerante presenta menores presiones 

de vapor que el R12 y el R134a; sin embargo, necesita un mayor desplazamiento del 

compresor, entre 65 a 70 %, para la misma capacidad de refrigeración. La carga de R600a 

debe ser aproximadamente 40 % de la carga de R12. Los elementos compatibles con este 

refrigerante son los aceites sintéticos y minerales mezclados con R12 [40], así como los 

aceites poliéster. También es compatible con los elementos metálicos que componen un 

sistema de refrigeración, como el acero, cobre latón y aluminio [46]. 

 

Es un compuesto extraído de gases pétreos derivados de fuentes naturales [47], no tiene 

ODP y un GWP bajo, aproximadamente 3 [48]. Comparando el R600a entre el R134a y 

el R12, son sustitutivos de acuerdo a cada generación de refrigerantes y trabajan en un 

nivel de presión que desciende entre ellos. La temperatura de evaporación es –25 °C, para 

el R600a, equivale a un 55 % del R134a y un 45 % del R12 [47]. Una presión pequeña 

está relacionado con una temperatura crítica elevada [47]. Así se obtiene adecuadas 

capacidades de enfriamiento a pesar de presentar temperaturas de condensación elevadas. 
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El desarrollo tecnológico ha permitido el desarrollo de un compresor lineal para el 

refrigerante natural R600a presentado en la Figura 10. Este refrigerante genera una buena 

eficiencia en el compresor, un 4 % superior comparada con la del R134a. El volumen 

específico del R600a es 3.2 veces mayor al R134a y la entalpía también es superior 1.8 

veces, mientras que el volumen de desplazamiento es dos veces superior [49].  

 

 

Figura 10. Compresor para sistemas de refrigeración con R600a [49]. 

 

Al analizar el R600a en comparación al R290, el R600a tiene mayor punto de ebullición, 

baja presión y mayor volumen de succión. Estas son las alternativas sustentables para 

reemplazar refrigerantes convencionales. Por ejemplo, una mezcla de carga de 50 % de 

R290 y 50 % de R600a genera exactamente las mismas presiones que el R12 [50]. 

 

1.9 Engineering Equation Solver (EES) 

Es un software utilizado para la resolución general de ecuaciones que pueden ser resueltas 

numéricamente, algebraicamente y de manera diferencial. Además, presenta varias 

posibilidades, como la conversión de unidades, la revisión de unidades, así como el ploteo 

de gráficas. La principal ventaja del EES es que dispone propiedades físicas y 

termodinámicas de varias sustancias, de manera que puedan ser utilizadas en la resolución 

de ecuaciones, o en la determinación de los valores requeridos [51]. 

 



 

16 

 

1.10 Colector/Evaporador 

En un sistema DX-SAHP, el refrigerante circula por el colector solar de placa plana, donde 

es evaporado debido al calor absorbido de los alrededores. El colector opera a una 

temperatura menor al ambiente [44]. Tagliafico et al. [52] compararon la eficiencia 

termodinámica de tres colectores de placa plana, descubierto, uno cubierto de cristal y con 

doble cubierta de cristal. Los autores determinaron que los ahorros de energía primaria 

fueron de 49.5, 48.5 y 48 %, respectivamente. Así, se puede seleccionar el colector solar 

de placa plana descubierto debido al ahorro que conlleva, así como a la simplicidad de su 

diseño. Éste, no requiere aislamiento, tampoco cubiertas, convirtiéndolo en la alternativa 

más económica. 

 

Los materiales ideales para la fabricación de colectores solares son el cobre y el aluminio 

debido a sus buenas conductividades térmicas y altas propiedades dúctiles [44]. La 

investigación realizada por Zhang et al. [53] demostró que un colector de cobre pudo 

incrementar el rendimiento termodinámico en comparación a uno de aluminio. Este 

incremento fue evidenciado en el COP, con un 0.5 % en colectores de espesor entre 1 a 4 

mm. Debido a que los dos materiales tienen propiedades similares, se ha establecido que 

el aluminio es el material más utilizado por su costo. 

 

De igual manera, el diseño de los canales puede afectar la eficiencia del colector, así como 

el rendimiento del sistema. Sun et al. [54] investigaron y compararon el rendimiento de 

un sistema DX-SAHP con tres diferentes diseños, paralelo, geometría fractal en “T” y 

panel de abejas hexagonal. La Figura 7 presenta la simulación de cada uno de los diseños 

mencionados. El diseño hexagonal en forma de panel de abejas fue el que maximizó la 

temperatura de evaporación. Comparándolo con los otros dos diseños, el sistema con este 

diseño de canales incrementó el COP en 21.4 y 5.9 %, respectivamente. Entonces, el 

diseño seleccionado debería ser el hexagonal. 
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Figura 11. Colector/evaporador con diferentes diseños de canales [54]. 

 

En la Tabla 2 se resume las investigaciones previas de sistemas DX-SAHP, brindando las 

características del colector/evaporador utilizado en cada una de éstas. 

 

Tabla 2. Descripción del colector/evaporador utilizado en diferentes investigaciones 

Autor Refrigerante 
Área 

[m2] 
Material 

Ángulo de 

inclinación 

[°] 

Características 

Kong et al. [55] R410a 4.2 Aluminio  

Espesor: 4 mm 

Diámetro tubería:  

9.4 mm 

Kong et al. [23] R134a 2.1 Aluminio 40 
Tipo: roll bond 

Dos placas 

Deng y Yu [56] R134a 2 Aluminio  

Espesor: 4 mm 

Diámetro de 

tubería: 9.4 mm 

Chaturvedi et al. 

[24] 
R134a 3 Aluminio 36.9 ° Sin cubierta 

Malali et al. [57] R134a 40 Aluminio  Sin cubierta 

Moreno et al. [58] R134a 4.8 Aluminio 60 ° Espesor: 1.5 mm 

Facao y Carvhalo 

[59] 
R134a 1.6 Aluminio 10 – 70 ° Sin cubierta 

Anderson y 

Morrison [60] 
R22 4 Aluminio 34 ° Tipo: roll bond 

Li et al. [61] R22 4.2 Aluminio 31.22 ° Sin cubierta 

Fu et al. [13] R134a 1.25 Aluminio 30 ° Sin cubierta 

Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Ríos 

 

La revisión del estado del arte muestra que, el fluido de trabajo más utilizado es el R134a, 

sin embargo, este refrigerante es dañino con el medio ambiente. Entonces, se plantea 
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realizar un análisis experimental con un hidrocarburo como refrigerante para evaluar el 

rendimiento de un sistema DX-SAHP. Al realizar la revisión del estado del arte, así como 

analizando la Tabla 2, se considera que el ángulo de inclinación del colector/evaporador 

que genera mayor eficiencia se encuentra entre 35 a 45 °. Este rango abarca la mayor 

cantidad de investigaciones que fueron resumidas y presentadas en este documento. 

Entonces, las pruebas de funcionamiento se van a realizar entre 35 a 45 °, con una 

variación de 5 °. Como indica Reis et al. [62], el número adecuado de ensayos 

experimentales en sistemas de bomba de calor es 5. Para completar el número indicado de 

ensayos, se va a considerar un margen de ± 5 °, por lo que las pruebas de funcionamiento 

serán realizadas a partir de 30 hasta 50 ° de inclinación, variando 5 °.  
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CAPÍTULO II 

ANÁLISIS MATEMÁTICO DEL SISTEMA DX-SAHP 

 

Este capítulo presenta las ecuaciones requeridas para obtener los resultados y analizarlos 

en base al estudio de ángulos solares y balance termodinámico de energías. 

 

2.1 Introducción 

Una bomba de calor se analiza termodinámicamente en un ciclo de refrigeración por 

compresión de vapor [40]. La Figura 8 presenta el diagrama temperatura-entropía de un 

ciclo de refrigeración irreversible, es decir, un ciclo real. El proceso 1-2 es de compresión 

y 2-3 es la caída de temperatura hacia vapor. La condensación tiene lugar durante 3-4, 

mientras que de 4-5 se produce un subenfriamiento del condensado. El proceso 5-6 es el 

estrangulamiento para entrar al proceso 6-7 de evaporación y finalmente sobrecalentar el 

valor entre 7-1 [63]. 

 

 

Figura 12. Diagrama T-s real del ciclo analizado [63]. 

 

2.2 Radiación Solar 

La Figura 13 muestra que la radiación incidente en una superficie inclinada (IT) es la 

sumatoria entre la componente ordenada de la radiación solar incidente perpendicular al 

plano (I) y la radiación solar difusa (ID) [64, 65]:  
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 ·cos( )T DI I I    (1) 

 

 

Figura 13. Radiación solar incidente, directa y difusa, sobre una superficie [64]. 

 

Donde θ es el ángulo de inclinación del colector solar con respecto a la superficie. La 

radiación difusa está ente 10 a 20 % de la radiación solar en días despejados. Mientras 

que, en días completamente nublados puede ser del 90 % [64]. 

 

La razón de calor ganado debido a la radiación solar térmica (�̇�𝑟𝑎𝑑) se obtiene empleando 

la ley de Stefan Boltzmann [66] según la siguiente ecuación [64, 67]: 

  4 4· · · s aradQ A T T 


    (2) 

  

Donde A es el área de incidencia del colector solar, Ts y Ta son las temperaturas, superficial 

del colector y ambiente, respectivamente. La emisividad del colector solar es de 0.97 

debido a que está cubierto con pintura negra mate [68, 69]. La constante de Stefan-

Boltzmann (σ) tiene un valor de 5.67 x 10-8 W/m2·K4 [64]. 

 

Adicionalmente, el calor por radiación que recibe el colector solar (�̇�𝑟𝑎𝑑), puede ser 

calculado por [70, 71]: 

 ·Trad
Q I A


   (3) 

 



 

21 

 

2.3 Colector / Evaporador 

El intercambiador de calor utilizado en una bomba de calor que gana calor es el evaporador 

donde el refrigerante absorbe el calor cedido por el medio [40]. En un sistema DX-SAHP, 

el colector solar opera como evaporador a la vez [7], transmitiendo la energía térmica 

ganada por radiación y convección hacia el refrigerante que circula por éste [55]. El flujo 

de calor que absorbe el colector/evaporador (�̇�𝑒𝑣𝑎𝑝) se obtiene por [9, 25, 72]: 

 

  , ,·r evap o evap ievapQ m h h
 

    (4) 

 

La eficiencia del colector solar es definida por [73, 37, 4]: 

 

 
evap

rad

Q

Q






   (5) 

 

Existen modelos matemáticos que relacionan directamente el calor que el refrigerante 

absorbe en el colector/evaporador mediante un análisis termodinámico y de energía  

solar [40]. Duarte et al. [9] y Xu et al. [74] definen que el calor útil en el colector 

evaporador está en función del área total, así como de la geometría de la tubería y de la 

aleta. Realizando un análisis de la energía transferida por radiación, convección y sus 

pérdidas, este calor puede ser calculado por: 

 

  · ' · ·L r acolQ A F S U T T


       (6) 

 

El factor de la eficiencia del colector solar (F’) [56] se calcula mediante: 

 

  ' 1 ·
d

F F F
p

 
    

 
  (7) 

 



 

22 

 

Donde d es el diámetro externo de los tubos y p es el paso entre ellos. La eficiencia de la 

aleta (F) es obtenida mediante [75, 56]: 
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  (8) 

 

La conductividad térmica (λevap) para el aluminio es 237 W/m·K [64, 67] y e es el espesor 

del colector. Las pérdidas de calor presentes en el colector/evaporador son principalmente 

debido a la radiación y convección del entorno, producidas desde la superficie del colector 

hacia los alrededores [76]. La pérdida global por transferencia de calor (UL) [36] se  

obtiene por: 

 

 34· · ·L v aU T      (9) 

 

Según Duarte et al. [9] y Xu et al. [74], el valor convectivo del viento (γv) puede ser 

calculado en función de la velocidad del viento (vv): 

 

 2,8 3·vv v     (10) 

 

El diferencial entre las radiaciones, absorbida expresada en unidad de área y la  

perdida [77], sobre la superficie del colector/evaporador (S) viene definida por [55]: 

 

  
4

4 1,5· · · 0,0552·T a aS I T T      
  

  (11) 

 

La absortividad (α) para el aluminio es 0.09, mientras que la pintura negra sobre una 

superficie metálica presenta un valor de 0.97 [68, 67]. 
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2.4 Flujo Másico 

El flujo másico (mr) puede ser calculado como [25, 78, 74]: 

 

 
,

· · D
r

comp i

N V
m

v



   (12) 

 

La eficiencia volumétrica (φ) para el compresor Danfoss BD35F tiene un valor de 95 % y 

un volumen de desplazamiento de 2 cm3 [79]. El volumen específico del refrigerante en 

el ingreso al compresor (vcomp, i) [40] es calculado en el punto de sobrecalentamiento al 

ingresar con la temperatura y presión medida en ese instante. Adicionalmente, autores 

como De Freitas et al. [2] y Park et al. [80] han estudiado la influencia de una VEE en el 

rendimiento del sistema. En la apertura adecuada, se realizó la medición del flujo másico 

y este valor fue interpretado mediante una correlación empírica que involucró las variables 

requeridas. Esta correlación permitió predecir el flujo másico con una desviación de ±15 

% al involucrar parámetros de operación, así como geométricos. El flujo másico 

circundante en el sistema puede ser calculado mediante [80]: 

 

 , , ,· · 2· ·r val val o val o val im C A P P


       (13) 

 

Donde ρval, o es la densidad del refrigerante cuando sale de la VEE, Pval, o y Pval, i son las 

presiones al ingreso y cuando sale de la VEE, respectivamente, y Aval es el área transversal 

interna de la VEE. El parámetro de descarga (C) es calculado en base al teorema de π de 

Buckingham que involucra seis grupos adimensionales en función de los parámetros 

indicados en la ecuación (13). Este parámetro adimensional es calculado por la siguiente 

relación empírica generalizada [2]: 

0.0554 0.0102 0.019 0.2046 0.0017 0.6612

1 2 3 4 5 60.08076C           (14) 

 

La Tabla 3 proporciona la definición y el efecto de cada grupo en el flujo másico 

circundante por la válvula de expansión. 
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Tabla 3. Grupos π adimensionales [80] 

Grupo π Parámetro adimensional Efectos 

π1 
,val i sat

c

P P

P


 

Presión de entrada 

π2 sub

c

T

T


 

Subenfriamiento 

π3 L

D
 

Geometría 

π4 
g

f




 

Densidad, fricción 

π5 

,· val iD P


 

Fricción 

π6 eD

D
 

Geometría 

 

Donde Pc y Tc es la presión crítica y temperatura del refrigerante, respectivamente, Psat es 

la presión de saturación del refrigerante a la temperatura al ingreso de la VEE (Tval, i), L es 

la longitud del orificio de la válvula de expansión, D y De son el diámetro y diámetro 

equivalente de la válvula de expansión, respectivamente, υg y υf  son la viscosidad 

cinemática del vapor y del líquido, respectivamente, y σ es la tensión superficial. 

 

2.5 Compresor 

El compresor instalado es de tipo hermético reciprocante que genera presiones de alta y 

baja para que el fluido de trabajo, R600a, gane calor de un medio y lo ceda hacia otro. El 

consumo de energía eléctrica que requiere el compresor (�̇�𝑐𝑜𝑚𝑝) [81] se obtiene  

por [9, 10]: 

 

  , ,·comp r comp o comp iW m h h
 

    (15) 
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La potencia requerida por el compresor se incrementa directamente proporcional a la 

cantidad de refrigerante que se cargó en éste. Dependiendo de la aplicación, resulta 

beneficioso, ya que, al aumentar la carga de refrigerante, disminuye el tiempo de 

calentamiento. En investigaciones, como la de Cuji et al. [82], se afirmó que el R600a es 

un sustituyente al R134a, teniendo menor potencial de calentamiento global, demostrando 

experimentalmente que únicamente se requiere un 20 % de la carga de R600a en 

comparación al R134a. Por otra parte, como se necesita un mayor consumo de energía 

eléctrica, el COP del sistema va a disminuir [55]. Los valores de entalpía (h) son 

calculados bajo las condiciones de temperatura y presión medidas. 

 

2.6 Condensador 

Se lo define como un intercambiador de calor construido con tubo de cobre en forma de 

serpentín sumergido en el recipiente contenedor de agua. El calor transferido del 

refrigerante hacia el agua (�̇�𝑐𝑜𝑛𝑑) [25] puede ser expresado como [9, 26]: 

 

  , ,·r cond i cond ocondQ m h h
 

    (16) 

 

El calor liberado por el condensador en el recipiente de almacenamiento [72], se obtiene 

mediante un balance de energías [83, 64, 61]: 

 

 compcond evap
Q Q W
  

    (17) 

 

El balance energético analizando en el tanque de almacenamiento permite conocer la 

razón de calor que el agua gana (�̇�𝑤) [7], en función del calor cedido (�̇�𝑐𝑜𝑛𝑑) y las 

pérdidas en los alrededores [84, 60, 85]: 

 

  ,·L T w i aw conQ Q U A T T
 

     (18) 
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Donde Tw,i es la temperatura inicial del agua y AT es el área del recipiente contenedor [86]. 

El coeficiente global de transferencia de calor (UL) es calculado por [55]: 
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  (19) 

 

Donde Acond es el área del condensador, exterior, interior y media, econ es el ancho de la 

pared del tubo en el condensador fabricado en cobre, con una conductividad térmica de 

52 W/m·K [67]. El valor convectivo entre el refrigerante y el interior de la tubería  

(ϒcond, int) [7], así como el coeficiente convectivo entre el agua y la exterior del tubo  

(ϒcond, ext) [78],  pueden ser calculados aplicando [64, 77]: 

 

 
· cond

cond

Nu

d


    (20) 

 

El diámetro hidráulico (dcon) es el diámetro exterior de la tubería de cobre [64]. El número 

de Nusselt (Nu), según Cengel y Ghajar [64], Xu y Dai [86], así como para Xu et al. [74], 

es calculado mediante: 

 

 0.8 1/30.23· ·Nu Re Pr   (21) 

 

El número de Reynolds (Re) se obtiene por [77, 78]: 

 

 
·v ·r r

r

L
Re




   (22) 

 

Donde ρr, µr y vr son la densidad, viscosidad dinámica y la velocidad del refrigerante, 

respectivamente. La longitud L del condensador requerida para el volumen de agua 

establecido, según Caizatoa et al. [87] es de 2.49 m y el serpentín debe ser de 8 espiras. 

El número de Prandlt (Pr) es calculado al aplicar [64]: 
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   (23) 

Donde cp es el calor específico del refrigerante.  

 

2.7 Válvula De Expansión 

El proceso de estrangulamiento reduce la presión y temperatura del refrigerante previo a 

entrar nuevamente en el colector/evaporador [40]. Se puede utilizar válvula de expansión 

termostática (VET) o electrónica (VEE) [88]. La demanda requerida por el compresor es 

menor utilizando una VEE, ya que ésta configura el sistema para que se necesite una 

cantidad mínima de refrigerante. El volumen de refrigerante a comprimir en el compresor 

es menor utilizando una VET, por lo que las presiones y temperaturas de 

sobrecalentamiento van a ser menores comparadas con una VET.  

 

El trabajo presentado por Chávez et al. [88], analizó la influencia de cada válvula de 

expansión en un sistema DX-SAHP, alcanzando un COP de 7.48 y 5.58 con la VEE y la 

VET, respectivamente. Así, se puede afirmar que una VEE proporciona mayor 

rendimiento en el sistema al consumir menos energía eléctrica y brinda más seguridad 

trabajando a presiones más bajas, El proceso de expansión se considera  

isentálpico [55, 2].  

 

 
, ,val i val oh h   (24) 

 

 

2.8 Coeficiente de Rendimiento 

El COP del sistema se define como la relación entre capacidad de refrigeración con 

respecto al consumo energético del compresor durante el ciclo de refrigeración. Este valor 

es calculado mediante [25, 28, 35, 37]:  

 

 cond

comp

Q
COP

W




   (25) 
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Una bomba de calor opera bajo el ciclo de refrigeración por compresión de vapor. 

Entonces, se va a desarrollar un estudio termodinámico de cada uno de los componentes 

del sistema en función a flujo másico y el diferencial de entalpías. De este modo, se va a 

calcular los valores de calor, ganado y cedido, en el colector/evaporador y en el 

condensador, respectivamente, así como el consumo eléctrico requerido por el compresor. 

Conocidos estos valores, se puede obtener el COP del sistema y realizar un análisis 

comparativo en función a la variación del ángulo de inclinación del colector/evaporador. 

Además, se va a calcular la eficiencia del colector solar, para determinar cuál es el ángulo 

de inclinación que genera la mejor conversión de energía solar en energía térmica. Según 

Reis et al. [62], el número adecuado de ensayos experimentales en sistemas de bomba de 

calor es 5, información corroborada por Figliola y Beasly [89]  y Oliviera et al. [90]. 

Mientras que las pruebas de funcionamiento, en función de las Tablas 1 y 2 donde se 

revisó los diferentes ángulos de inclinación, se van a realizar entre 35 a 45 °, con una 

variación de 5 °. Entonces, se ha establecido que la variación del ángulo de inclinación va 

a estar entre 30 a 50 °, realizando pruebas de funcionamiento diarias con cada ángulo. 

Posteriormente, se va a ir incrementando este ángulo en 5 °, por motivos de facilidad en 

la colocación del colector solar, hasta finalizar con las pruebas de funcionamiento. 
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CAPÍTULO III 

INTERPRETACIÓN DE RESULTADOS OBTENIDOS 

 

El siguiente capítulo muestra los resultados obtenidos al haber desarrollado las pruebas de 

funcionamiento del prototipo construido. Los cálculos de propiedades termodinámicas 

fueron realizados utilizando el software EES, mostrando estos valores tabulados en 

Anexos. Para llevar a cabo el análisis, se presentan los resultados de forma esquemática y 

así poder compararlos en función a parámetros establecidos. 

 

3.1 Componentes del Sistema 

Los elementos básicos de un ciclo de refrigeración son cuatro, compresor, condensador, 

dispositivo de expansión y evaporador [40]. Al mencionar bomba de expansión directa, 

se hace referencia al colector solar, utilizado a modo evaporador. El compresor instalado 

(Ver Anexo 1) es de velocidad variable alimentado a 12 V y es multifunción, es decir, 

puede ser utilizado en aplicaciones de baja, media y alta presión [40, 7]. El rango de 

trabajo va en baja desde 14.7 hasta 206.8 kPa, además, en alta, puede trabajar desde 1200 

hasta 1723 kPa. El compresor está diseñado para utilizar R134a, sin embargo, la relación 

de compresión es similar al R600a, entonces, se analizó la influencia de un hidrocarburo 

en el rendimiento del sistema. El estrangulamiento se realizó mediante una VEE (Ver 

Anexo 2) y la Tabla 4 presenta las características de todos los componentes. 

 

Tabla 4. Elementos de la DX-SAHP 

Elemento Parámetro Descripción 

Compresor 

Modelo Danfoss BD35F 

Desplazamiento 2 cm3 

Tipo Alternativo 

Fluido de trabajo R600a 

Voltaje 12/24V DC 

Temp. de alta máx. 55 °C 

 Velocidad de giro máx. 3500 rpm 

    Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Ríos 
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Tabla 4. Componentes del sistema DX-SAHP analizado. (Continuación) 

Elemento Especificaciones Descripción 

Condensador 

 

Número de espiras 8 

Volumen de agua 5 L 

Tubería dext = 6.4 m 

Espesor de pared de tubería 1.5 m 

Colector/evaporador 

Emisividad  0.04 

Conductividad térmica  52 W·m/K 

Tubería dext = 6.4 m 

Válvula de expansión 

 

Tipo Electrónica 

Refrigerante                                   R600a 

Presión máxima de entrada 4.5 MPa 

     Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Ríos 

 

3.2 Número de Pruebas 

Según Figlila y Beasley [89], el número de ensayos a realizarse debe ser 5, para así obtener 

una probabilidad del 95 % que los resultados sean fiables. Esta cantidad de ensayos ha 

sido validada en investigaciones relacionadas a bombas de calor, como la presentada por 

Oliviera et al. [90], así como el trabajo de doctorado de Reis et al. [62]. La Figura 14 

presenta la metodología utilizada para la presentación de los resultados 

 

3.3 Pruebas de Funcionamiento 

Para realizar las pruebas de funcionamiento, se empezó a las 12:00 en función de trabajos 

previos de autores como Simbaña et al. [91], Caizatoa et al. [87] y Cuji et al. [82], quienes 

evaluaron el rendimiento del sistema a diferentes horas, afirmando que se alcanza el 

máximo rendimiento al medio día, en el período entre las 12:00 y las 13:00. Se buscó 

condiciones de radiación solar similares, 500 W/m2, en promedio, al variar cada ángulo 

de inclinación para obtener una comparación adecuada. Para la medición de los 

parámetros climatológicos, velocidad del viento, radiación y temperatura del medio [91], 

se utilizó una estación meteorológica WS-1201. En este dispositivo se configuró la 

locación donde se realizaron las pruebas de funcionamiento (Latitud:  
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-0.274954, Longitud: -78.510705). Los resultados de las pruebas de funcionamiento se 

presentan en la Tabla 5, donde se indican los parámetros climáticos medidos, radiación 

solar, temperatura ambiente y temperatura final del agua. Estos resultados son similares a 

los presentados en la investigación de Duarte et al. [9] y Lu et al. [26]. 

 

 

Figura 14. Temperatura del refrigerante en el colector/evaporador. 
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Tabla 5. Datos medidos de las pruebas de funcionamiento realizadas 

Ángulo de inclinación (°) 30 35 40 45 50 

Fecha 24/junio 31/julio 14/agosto. 21/sept. 19/oct. 

Temp. ambiente promedio 

(°C) 
20.1 18.9 18.5 19.6 18.8 

Rad. solar máx. [W/m2] 660,66 631,37 507,18 556,50 673,14 

Rad. solar mín. [W/m2] 332,31 308,74 252,40 286,93 291,07 

Rad. solar promedio 

[W/m2] 
519,5 496,4 396,2 433,1 520,6 

Temp. del agua máx. [°C] 45,0 45,2 45,3 45,1 45,4 

Tiempo de calentamiento 

[min] 
45 40 45 45 50 

Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Ríos 

 

A continuación, se describe el comportamiento de las diferentes variables durante las 

pruebas de funcionamiento. Se analizó variables como la temperatura del agua y las 

temperaturas de trabajo del colector/evaporador y las presiones de trabajo del compresor 

durante el tiempo de calentamiento. De igual manera, se aplicó los modelos matemáticos 

presentados en el Capítulo 2 para calcular el flujo de calor ganado en el 

colector/evaporador, así como su eficiencia y el sistema fue evaluado en función a COP 

obtenido. Para la obtención de los valores de entalpías, flujo másico, volúmenes 

específicos y calidad de vapor del refrigerante, se aplicó la codificación en el software 

EES (Ver Anexo 4).  

 

Como se está estudiando un sistema que integra energía solar, la radiación incidente sobre 

la superficie del colector/evaporador influye directamente en cada parámetro [40]. Por 

esta razón, también se realizó el análisis de estas variables en función a la radiación solar 

disponible. Los valores de operación tabulados, así como los resultados obtenidos en 

función de éstos, son presentados en los Anexos 5 al 9. 
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3.4 Temperatura del Agua 

La Figura 15 indica el aumento de la temperatura del agua con relación al tiempo en los 

ensayos tomado para cada prueba. El tiempo comprendido para elevar la temperatura 

desde 18 °C hasta un valor entre 45 y 45,4 °C fue en promedio 45 minutos. A 35 ° de 

inclinación, tardó 40 minutos, mientras que a 50 ° se tardó 10 minutos más. Comparando 

estos valores, se tiene que a un ángulo de 50 ° se alcanzó la temperatura requerida en 20 

% más tiempo que en comparación al ángulo de 35 ° y un 10 % más que el tiempo 

promedio. 

 

 

Figura 15. Temperatura del agua durante el tiempo. 

 

El colector/evaporador actúa como superficie de incidencia para absorber la radiación 

solar térmica. Para determinar el valor de radiación sobre una superficie inclinada, se tomó 

el valor medido por la estación meteorológica y se aplicó utilizó la ecuación (1). La  

Figura 16 indica cómo influye la radiación incidente sobre superficies inclinadas en la 

temperatura del agua. Considerando la asistencia por energía solar, la radiación incidente 

es un valor influyente en la temperatura máxima alcanzada por el agua [40]. Si bien, bajo 

todas las condiciones de inclinación se alcanzó la temperatura requerida del agua, se 

pueden destacar ciertos resultados. El ángulo de 40 ° tuvo una radiación incidente mínima 

y máxima de 252.4 y 507.18 W/m2, respectivamente, y un valor promedio de 396.2 W/m2. 

Este ángulo, pese a absorber la menor cantidad de radiación solar, tardó solo 5 minutos 



 

34 

 

más que en alcanzar la temperatura requerida en comparación al ángulo de 35 °, que tuvo 

un valor de radiación promedio 20.19 % superior. 

 

 

Figura 16. Influencia de la radiación solar en la temperatura del agua. 

 

3.5 Temperatura del Colector/Evaporador 

En una DX-SAHP, el colector solar funciona como evaporador al mismo tiempo [40]. El 

refrigerante ingresa al colector/evaporador en un estado de mezcla y absorbe calor 

mediante conducción, convección y radiación para elevar su temperatura. En la Figura 17 

se puede observar la variación de temperatura del refrigerante que fluye a través del 

colector/evaporador obtenida en el ingreso y salida.  

 

 

Figura 17. Temperatura del refrigerante en el colector/evaporador. 
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El ángulo que le permitió al refrigerante ganar más temperatura fue a 40 °, con valores de 

entrada y salida de 4.8 y 15.7 °C, elevando 10.9 °C su temperatura. Los valores más altos 

se obtuvieron con el ángulo de 30 °, 8.7 y 18.5 °C, a la entrada y salida respectivamente, 

teniendo un incremento de temperatura 10.09 % inferior al alcanzado con el ángulo  

de 40 °. 

 

3.6 Presiones de Trabajo 

La Figura 18 presenta la variación de la presión del refrigerante en el ingreso y salida del 

colector/evaporador. En un ciclo de refrigeración ideal [92], los intercambiadores de calor 

absorben y ceden energía térmica a presión constante, sin embargo, el ciclo real presenta 

irreversibilidades. El incremento de temperatura en el colector/evaporador también está 

relacionado a una caída de presión en el flujo del refrigerante. El valor máximo a la salida 

del colector/evaporador fue 266.8 kPa y se obtuvo a 30 °, mientras que el más bajo fue de  

225.43 kPa, a 40 y 50 ° de inclinación. 

 

 

Figura 18. Presión del refrigerante en el colector/evaporador. 

 

Se utilizó un compresor de velocidad variable, además energizado por energía solar 

fotovoltaica a 12 V. La Figura 19 presenta el incremento en la presión al ingreso al 

compresor y cuando sale. Estos resultados son similares a los presentados previamente 

por Lu et al. [26]. A medida que el colector/evaporador gana más energía térmica, evapora 
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el refrigerante hasta el sobrecalentamiento, relacionado a un incremento en la presión. 

Como exponen Cengel y Boles [92], en un ciclo de refrigeración real, es recomendable 

que el proceso de compresión genere una pérdida de entropía. Esto se debe a que, el trabajo 

requerido por el compresor va a reducirse, conllevando a un aumento en el COP del 

sistema. Entonces, el sobrecalentamiento va a producir un efecto contrario, ya que el 

condensador requiere, como máximo, una temperatura 5 °C superior a la temperatura 

saturada a la presión generada [79].  Si se continúa sobrecalentando al refrigerante, se 

incrementa la potencia requerida para el funcionamiento del compresor y el COP va a ir 

reduciéndose.  

 

 

Figura 19. Presión del refrigerante en el compresor. 

 

Los valores de salida del colector/evaporador son aproximadamente los mismos que a la 

entrada al compresor, entonces el valor máximo a la entrada fue de 266.8 kPa a 30 °. De 

igual manera, bajo este ángulo, el valor máximo fue 652.91 kPa, un 5.28 % superior al 

obtenido durante las pruebas a 35 y 40 °. 

 

3.7 Flujo Másico 

En la Figura 20 se muestra el comportamiento del flujo másico para cada ángulo de 

inclinación durante el tiempo de calentamiento, valores calculados mediante la ecuación 

(12). La carga de R600a fue de 90 g y se considera que el flujo másico a través del sistema 

es constante. La tendencia de esta variable es similar a la presentada por Kong et al. [55], 



 

37 

 

quienes estudiaron la influencia de la carga de refrigerante en el rendimiento del sistema 

DX-SAHP. A 30 °, se alcanzó el valor final máximo de 5.806 x 10-3 kg/s a una presión de 

alta de 652.91 kPa, mientras que a 35 y 40 ° se tuvo 5.554 x 10-3 y 4.938 x 10-3 kg/s, 

respectivamente. Mientras mayor sea el flujo másico de refrigerante, el compresor va a 

requerir una mayor cantidad de potencia el funcionamiento. Además, al colocar el 

colector/evaporador a un mayor ángulo de inclinación, se reduce el flujo másico, ya que 

la gravedad ayuda con el libre flujo del refrigerante. 

 

 

Figura 20. Flujo másico del refrigerante. 

 

3.8 Calor Ganado en el Colector / Evaporador 

El colector/evaporador absorbe la energía térmica del entorno y la transmite hacia el 

refrigerante mediante radiación y convección [40]. La Figura 21 muestra el flujo calor 

ganado en el colector/evaporador que se obtuvo al aplicar la ecuación (4). Al finalizar 

cada una de las pruebas, el valor mayor y menor fue de 157.98 y 129.87 W a 30 y 50 ° 

respectivamente. De igual manera, a 30 ° se tuvo el valor promedio más elevado, 153.42 

W, superior en un 4.14 % al obtenido a 35 °, 13.68, 4.44 y 15.23 % superior ante los 

valores obtenidos a 40, 45 y 50 °. 
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Figura 21. Flujo de calor ganado en el colector/evaporador. 

 

La Figura 22 indica la razón de calor que el colector/evaporador ganó comparado con la 

radiación incidente y se asemeja a los resultados que presentaron Mohamed et al. [35] en 

su investigación. A medida que se incrementa la radiación incidente, el colector va a ganar 

más calor [40]. Los ángulos bajo los que se absorbió mayor radiación fueron 30 y 50 °, 

con 683.9 y 696.8 W/m2, respectivamente. Bajo radiación incidente promedio de 519.5 

W/m2, el ángulo de 30 ° absorbió 153.42 W en promedio durante los 45 minutos durante 

el ensayo. Mientras que la prueba a 35 ° ganó, en promedio, 132.43 W al disminuir la 

radiación incidente promedio un 23.73 %. 

 

Figura 22. Flujo de calor en el colector/evaporador. 
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3.9 Eficiencia del Colector/Evaporador 

La eficiencia del colector solar involucra cuánto calor absorbe de la energía térmica que 

incide sobre éste. En la Figura 23 se aprecia el valor de la eficiencia del colector solar 

calculado mediante la ecuación (5), que a su vez relaciona las ecuaciones (3) y (4). Los 

valores máximos de las pruebas de funcionamiento fueron obtenidos bajo 40 ° de 

inclinación, al inicio y final 53.19 y 26.03 %, respectivamente, y en promedio 35.13 %. 

Por otra parte, a 50 ° se alcanzaron valores 13.44 y 25.89 % inferiores en comparación a 

los valores máximos presentados. 

 

Figura 23. Eficiencia del colector/evaporador. 

 

Esta eficiencia se obtuvo con la ecuación (3), referente a la radiación que incide en 

superficies inclinadas. Entonces, este parámetro influye en la obtención del valor de la 

eficiencia. La Figura 24 presenta cómo influye la radiación solar en la eficiencia del 

colector solar, resultados parecidos a los que presentaron Kong et al. [55] en su 

investigación. La radiación solar es inversamente proporcional a la eficiencia, por lo que, 

mientras mayor sea la radiación solar, la eficiencia va a disminuir. A 40 °, la eficiencia 

fue 53.19 % bajo 507.18 W/m2 de radiación solar, mientras que al reducir la radiación un 

50.23 %, la eficiencia fue de 26.03 %, un 51.06 % inferior. Bajo este mismo ángulo se 

obtuvo la mayor eficiencia promedio, 35.13 % cuando se tuvo 396.2 W/m2 de radiación 

incidente promedio. 
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Figura 24. Comparación de la radiación incidente y la eficiencia del colector/evaporador. 

 

3.10 Calidad de Vapor del Refrigerante 

Se define como calidad, la proporción de los volúmenes, de vapor y total, en una  

mezcla [92]. Debido al proceso de estrangulamiento llevado a cabo en la VEE, el 

refrigerante reduce drásticamente su temperatura y presión, generando un vapor húmedo 

previo al ingreso al intercambiador de calor. La Figura 25 presenta el comportamiento de 

la calidad de vapor del refrigerante al momento de ingresar al colector/evaporador.  

 

Figura 25. Calidad de vapor al ingreso al colector/evaporador. 

 

El valor máximo al finalizar el proceso de calentamiento se obtuvo a 50 °, 25.53 % de 

vapor en la mezcla, mientras que el mínimo fue a 30 °, presentando un 21.04 % de vapor 
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y el 78.96 % restante de condensado. Los valores a 35, 40 y 45 ° fueron de 21.59, 23.84 y 

23.00 %, respectivamente, disminuyendo un 15.43, 6.62 y 9.91 %, respectivamente, con 

respecto al valor máximo. 

 

3.11 Coeficiente de Rendimiento 

El coeficiente de rendimiento [40] involucra cuánto calor es cedido en el condensador por 

la energía eléctrica requerida por el compresor. La Figura 26 muestra la variación del COP 

durante el tiempo de calentamiento, resultados parecidos a los que Lu et al. [26] 

presentaron en su investigación. El COP está en función del estado del refrigerante en el 

ingreso al condensador, por lo que depende directamente de la temperatura de 

evaporación, mientras más elevado sea este valor, el COP va a aumentar. 

 

 Figura 26. COP del sistema durante el tiempo de calentamiento. 

 

Lo mostrado en la Figura 19, indicó que al incrementar el valor de temperatura del 

refrigerante está ligado con un aumento en su presión. La presión va incrementándose 

durante el tiempo de calentamiento, generado una mayor demanda energética por parte 

del compresor y disminuyendo el COP. Los sistemas DX-SAHP tienden a implementar 

refrigerantes de bajo impacto, como es el caso de Fan et al. [3], donde se alcanzó valores 

de COP superiores a 8.5 con una mezcla de R600a y R290. Entonces, se puede corroborar 

que el sistema analizado en este trabajo rinde adecuadamente al presentar valores de COP 

similares a los presentados. Este valor fue obtenido mediante la ecuación (23) que a su 

vez requiere de valores calculados por las ecuaciones (13) y (15). 
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 El COP más alto obtenido fue de 9.76 al inicio de la prueba a 40 ° y durante esta prueba 

se obtuvo un valor de 7.95, en promedio. El menor valor de COP al empezar las pruebas 

fue bajo la configuración a 30 ° de inclinación, donde el COP fue de 8.93, un 8.50 % 

inferior al máximo. Mientras que el valor mayor y menor al finalizar el proceso de 

calentamiento fue de 6.73 y 6.16 a 30 y 45 °, respectivamente, teniendo un valor de 6.37 

durante la prueba a 40 °. Los valores de COP para 30, 35, 45 y 50 ° de inclinación fueron 

de 7.77, 7.60, 7.47 y 7.74, respectivamente 

 

La Figura 27 presenta el incremento del COP en función a la radiación solar. Estos 

resultados tienen semejanza a los resultados presentados por Duarte et al. [9] y Mohamed 

et al. [35], mientras mayor sea la radiación solar, el COP va a aumentar. El sistema es 

integrado con energía solar y depende directamente de la radiación incidente, sin embargo, 

el COP evalúa el desempeño termodinámico del sistema. Entonces, bajo todos los ángulos 

de experimentación se tuvo la tendencia de aumento en el COP a mayor radiación, a 45 ° 

se alcanzó el más alto rendimiento a pesar de que los valores más altos de radiación 

incidente fueron a 50 °.  

 

 

Figura 27. Radiación incidente vs. COP del sistema. 

 

En la prueba a 40 °, se alcanzó un COP máximo y mínimo de 9.76 y 6.37 a 507.18 y 

252.40 W/m2, respectivamente, y de 7.95 a 396.2 W/m2, en valores promedio, valores que 

están comprendidos entre los resultados presentados por Kong et al. [55], que experimentó 
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a radiación incidente de 900 W/m2 y Ta de 35 °C y Pese que a 50 °, la radiación solar 

aumentó 24.65 % en comparación a la prueba a 40 °, el valor de COP fue 6.56 % inferior. 

Con los valores promedio se mantiene la misma tendencia al tener un COP 2.64 % menor 

incluso cuando se tuvo una radiación 23.90 % superior. 

 

Las condiciones climáticas influyen en el rendimiento del sistema, aunque para determinar 

este valor también se involucra el comportamiento termodinámico del fluido de trabajo. 

La variación del COP y la Ta es mostrada en la Figura 28, teniendo resultados similares a 

los presentados en investigaciones previas, como Huang et al. [42] y Duarte et al. [9]. La 

tendencia permite afirmar que, el COP va a aumentar si se dispone de una mayor 

temperatura ambiente.  

 

 

Figura 28. Influencia de la temperatura ambiente en el COP del sistema. 

 

Durante las pruebas a 45 °, se presentó la mayor temperatura ambiente, 21.4 °C, sin 

embargo, el COP alcanzó un valor máximo de 8.94, mientras que a 40 °, la temperatura 

máxima fue de 19.9 °C teniendo un COP de 9.76. De la prueba a 40 °, se obtuvo un COP 

promedio de 7.95 a temperatura ambiente promedio de 18.5 °C, sin embargo, cuando esta 

temperatura se elevó 5.61 % durante la prueba a 45 °, el COP del sistema disminuyó 6.04. 
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3.12 Relación entre COP y Temperatura del Agua 

La temperatura del agua se incrementa durante el tiempo de calentamiento, pero el COP 

tiene un comportamiento contrario. La Figura 29 presenta cómo se relaciona el incremento 

de temperatura del agua y el COP, analizando el comportamiento presentado en las 

Figuras 15 y 26. La temperatura inicial del agua estuvo a 18 °C y se alcanzó una 

temperatura final de 45 °C con un COP máximo de 9.76 y 6.6, respectivamente.  

 

 

Figura 29. Temperatura del agua vs. COP del sistema.  
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CONCLUSIONES 

Este trabajo estudió experimentalmente el rendimiento de un sistema DX-SAHP variando 

el ángulo de inclinación del colector/evaporador. Luego de la síntesis bibliográfica, así 

como de los resultados obtenidos, se presentan las siguientes conclusiones. 

 

Existen diferentes tipos de colectores/evaporadores utilizados en sistemas DX-SAHP y el 

más utilizado es el colector solar sin cubierta tipo placa plana. Este colector solar es el 

más común debido a su diseño simple y a la eficiencia energética, 49.5 %. La 

conductividad térmica que posea este colector solar es determinante en la eficiencia del 

colector solar y en el rendimiento del sistema. El cobre y el aluminio son buenos 

conductores de calor, presentan propiedades similares, pero el aluminio es más utilizado 

por razones económicas. Con respecto al diseño de los canales del colector solar, la 

geometría lineal en paralelo es la más simple, tanto para construcción, así como para 

análisis. Las investigaciones revisadas fueron bajo ángulos de inclinación del colector 

solar comprendidos entre 30 a 60 °, sin embargo, los valores más frecuentes de 

experimentación estuvieron entre 35 a 40 °. Los refrigerantes más utilizados en sistemas 

DX-SAHP a nivel mundial son el R134a y el R22, con un 42.9 y 34.9 %, respectivamente. 

El R600a es un sustitutivo ante el uso de estos refrigerantes ya que presenta un ODP de 0, 

aunque apenas es utilizado en 1.6 % de estas aplicaciones y tiene GWP de 3. Además, el 

R600a trabaja a menores presiones ya que la carga de R600a es 60 % menor que la de R12 

y la eficiencia del compresor es 4 % con respecto a la generada por el R134a.  

 

La temperatura máxima del agua se fijó en 45 °C, temperatura establecida para agua 

caliente sanitaria. Las condiciones climáticas influyen en la temperatura del agua, a mayor 

radiación solar, el agua incrementa más pronto su temperatura y el tiempo de 

calentamiento se reduce. La mayor radiación solar en promedio fue de 540.1 W/m2 con 

Ta de 19.6 °C experimentando a 35 ° y el agua alcanzó la temperatura establecida en 40 

minutos. Al realizar la prueba a 50 ° de inclinación, el agua tardó 10 minutos más cuando 

hubo una radiación solar y temperatura ambiente de 538.9 W/m2 y 18.5 °C, 

respectivamente. El COP del sistema tiene una tendencia similar, ya que en las pruebas a 
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35 y 50 °, el COP máximo fue de 9.53 y 9.12 bajo una radiación de 631.37 y 556.5 W/m2, 

respectivamente. 

 

Para la evaluación del sistema, el análisis fue realizado en función el tiempo de 

calentamiento, la temperatura máxima y el COP calculado, debido a que opera bajo un 

ciclo de refrigeración, así como la eficiencia del colector/evaporador. La prueba más 

representativa fue con el colector solar a una inclinación de 40 °, donde absorbió la menor 

cantidad de radiación solar. El agua alcanzó 45.3 °C en 45 minutos a una radiación 

incidente media de 396.2 W/m2, y la eficiencia máxima alcanzada fue de 53.19 % y, en 

promedio, durante el tiempo de calentamiento fue de 35.13 %, alcanzando los valores más 

altos ante las otras configuraciones de inclinación.  
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RECOMENDACIONES 

Desarrollar las pruebas de funcionamiento bajo condición climáticas similares, definiendo 

un valor promedio de radiación solar, en promedio 500 W/m2, caso contrario, el sistema 

va a generar valores de operación diferentes entre la variación de ángulos de inclinación 

y los resultados no pueden ser comparados equitativamente. 

 

Revisar el voltaje de las baterías de almacenamiento de energía fotovoltaica para, así, 

garantizar el correcto funcionamiento del compresor bajo cualquier amperaje. 

 

Mejorar la escala de graduación angular utilizada para poder fijar el colector/evaporador 

en el ángulo requerido, reduciendo la variación angular a menos de 5 °. 

 

Utilizar tubería flexible para la conexión al salir de la VEE y la entrada al 

colector/evaporador, siempre y cuando, esta tubería flexible presente las características 

requeridas para trabajar con R600a. Este tipo de tubería es requerido ya que el 

colector/evaporador no permanece estático, sino que requiere de un mecanismo para poder 

ser colocado en la inclinación requerida. 

 

Instalar dispositivos de protección, tanto en la parte mecánica, como en la eléctrica. Un 

presostato se puede configurar en función a la presión de alta del compresor, para, en caso 

de que se sobrepase este valor, el sistema deje de operar. Los relés protegen 

principalmente el compresor de un daño en sus componentes eléctricos si se presenta una 

subida o caída, de voltaje o amperaje. 
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ANEXOS

 

Anexo 1. Hoja técnica del compresor BD35F. 

 



 

 

 

 

Anexo 1. Hoja técnica del compresor BD35F. (Continuación). 

  



 

 

 

 

 

Anexo 2. Hoja técnica de la VEE Carel. 



 

 

 

 

Anexo 2. Hoja técnica de la VEE Carel. (Continuación). 

 



 

 

 

 

 

 

 

 

Anexo 3. Proceso constructivo del sistema DX-SAHP. 

 



 

 

 

 

Anexo 3. Proceso constructivo del sistema DX-SAHP. (Continuación) 

 



 

 

 

 

 

 

 

Anexo 4. Solución con EES para la prueba a 40 ° a las 12:30. 

 



 

 

 

 

Anexo 5. Resultados de la prueba a 30 ° el 24 de junio del 2019. 

 

 

Anexo 6. Resultados de la prueba a 35 ° el 31 de julio del 2019. 

 

 

Anexo 7. Resultados de la prueba a 40 ° el 14 de agosto del 2019. 
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Anexo 8. Resultados de la prueba a 45 ° el 21 de septiembre del 2019. 

 

 

Anexo 9. Resultados de la prueba a 50 ° el 19 de octubre del 2019. 
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