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RESUMEN
Este trabajo de investigacidn analiz6 experimentalmente una bomba de calor de expansion
directa asistida por energia solar para determinar el rendimiento mediante datos de
operacion. El Capitulo | presenta la teoria concerniente a estos sistemas, asi como el
impacto ambiental que puede ser mitigado al implementar este sistema. Una fuente de
energia renovable es la energia solar que es convertida a energia fotovoltaica y térmica,
siendo esta Ultima el objeto de estudio. La radiacion solar varia en funcion a la ubicacién
geografica, hora del dia y estacion del afio. Un colector solar absorbe esta radiacion 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 caracteristicas de éste. Este colector solar es de tipo placa

plana sin cubierta de cobre con tuberia de flujo lineal, que puede variar su inclinacion.

El Capitulo Il contiene las ecuaciones necesarias para solventar el sistema mediante el
analisis de un ciclo de refrigeracion. Adicionalmente, se utilizé ecuaciones matematicas
de energia solar para determinar la radiacion incidente sobre una superficie inclinada y

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

En funcion a las pruebas experimentales realizadas, el Capitulo Il presenta el andlisis de
resultados para angulos de inclinacion entre 30 a 50 ° aumentando 5 ° para cada prueba.
El agua necesitaba llegar a 45 °C y a prueba que tardé menor tiempo en alcanzar esta
temperatura fue a 35 ° en 40 minutos y en promedio el tiempo de prueba fue 45 minutos.
Los parametros climaticos inciden directamente en el incremento de la temperatura del
agua, a mayor radiacion incidente, la temperatura del agua es superior y el tiempo de
calentamiento se reduce. La inclinacion de 40 ° fue la mas eficiente y de mayor
rendimiento al absorber la menor de radiacion, obteniendo agua a 45.3 °C a una radiacion
incidente promedio de 396.2 W/m?, un valor 20.19 % inferior al presente en la prueba a
35 °. La eficiencia maxima alcanzada a 40 ° fue de 53.19 % generando los valores mas
altos ante las otras configuraciones de inclinacién. EI COP mas alto a 40 ° fue de 9.76 a
una radiacion incidente maxima de 507.18 W/m?. Transcurridos los 45 minutos que tardo

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



Palabras claves: bomba de calor, colector solar, COP, energia solar, radiacion solar.



ABSTRACT
This research work experimentally analyzed a direct-expansion heat pump assisted by
solar energy to determine performance by operating data. Chapter | 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 Il 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 111 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.

Xi



Keywords: heat pump, solar collector, COP, solar energy, solar radiation.
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INTRODUCCION

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 incentivo la
reduccion de compuestos que generen GEI, por lo que se planted un andlisis del
rendimiento experimental de una bomba de calor de expansion directa utilizando un
hidrocarburo como fluido de trabajo [1]. Al considerar la contaminacién hacia el medio
ambiente y buscando un desarrollo sustentable, una bomba de calor de expansion directa
asistida por energia solar, es una alternativa que pretende reducir emisiones de dioxido de
carbono (CO2) y el consumo de energia primaria. Las fuentes de energia renovable, como
la energia solar, han sido promovidas como sustituto para combustibles fésiles [2].

El refrigerante R600a es un hidrocarburo proveniente de gases de petréleo obtenidos de
fuentes renovables, presentando menos dafio 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. Asi se puede obtener un sistema de refrigeracion a pesar de alcanzar
temperaturas de condensacion elevadas [4]. Se propone realizar pruebas experimentales,
modificando los angulos de inclinacion del colector solar que, en estos sistemas de

expansion directa, actia como evaporador al mismo tiempo.

Es necesario plantear un estudio tedrico acerca del colector/evaporador para,
posteriormente, analizar el rendimiento termodinamico del sistema. Esta investigacion es
util porque trabajos y estudios previos acerca de sistemas DX-SAHP han sido realizados
con refrigerantes convencionales, presentando escaza informacion del comportamiento de
hidrocarburos, como el R600a. Adicionalmente, no existen investigaciones de sistemas
DX-SAHP que se enfoquen en la influencia del angulo de inclinacion del

colector/evaporador, entonces, también se contribuye dentro de la rama investigativa.

Xiii



Los objetivos especificos son:

- Desarrollar una investigacion bibliogréfica de fuentes de informacion cientificas
relacionadas con el funcionamiento de un colector/evaporador de placa plana
considerando diferentes angulos de inclinacion.

- Evaluar el comportamiento de un colector/evaporador de placa plana bajo
diferentes condiciones climaticas.

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

colector/evaporador en diferentes posiciones angulares.
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CAPITULO |
FUNDAMENTACION TEORICA DE BOMBAS DE CALOR ASISTIDAS POR
ENERGIA SOLAR

Este capitulo presenta la fundamentacion tedrica de bombas de calor de expansion directa
asistidas por energia solar, explicando el funcionamiento de un ciclo de refrigeracion y
utilizando un hidrocarburo, R600a, como fluido de trabajo, para analizar el rendimiento

del sistema bajo diferentes angulos de inclinacion del colector/evaporador.

1.1 Revision del Estado del Arte

El Panel Intergubernamental de Cambio Climatico (IPCC, por sus siglas en inglés) [5]
estudia el cambio climético y particularmente el calentamiento global, el que es definido
como una tendencia de incremento en las temperaturas globales, principalmente por la
emisidn de gases de efecto invernadero a la atmdsfera [6]. Debido al constante crecimiento
poblacional y econdmico a nivel mundial, la demanda energética vinculada a ellos sigue
aumentado, lo que conlleva al incremento de emisiones de didxido de carbono (CO2) [7].
Para brindar un desarrollo sustentable, se han desarrollado tecnologias utilizando fuentes
renovables de energia para reducir estas emisiones. La energia solar es la fuente de mayor
suministro en la Tierra, sin embargo, la eficiencia de un sistema solar depende de la
ubicacién  geografica, ademas de requerir una considerable inversion

inicial [8].

Una bomba de calor es un equipo que reduce significativamente el consumo de energia
eléctrica, ya que aprovecha la energia disponible en el ambiente. Al integrar este equipo
con energia solar, se convierte en una bomba de calor asistida por energia solar (SAHP,
por sus siglas en inglés) [7] que absorbe directamente la radiacion solar para transformarla
en energia térmica. Las mejoras en este tipo de sistemas han permitido desarrollar una
bomba de calor asistida por energia solar de expansion directa, en la que el colector solar
actia 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 emision de CO; [10].
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El efecto del &ngulo de inclinacion en rendimiento termodindmico 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 &rea de 0.142 m? con una
tuberia de cobre de 12.5 mm (1/2 plg), situada en el centro. Todo el colector solar esta
aislado con fibra de vidrio y Reflectix R-4. La estructura de soporte para el colector fue
construida en madera y se consider6é angulo de inclinacion de 0, 30 y 45 °. El colector
tiene mejor rendimiento a bajos nimeros de Reynolds (200 < RE < 1000) y esto fue

obtenido a 45 °, aunque se puede esperar una alta caida de presion.

El efecto que tiene el &ngulo de inclinacion de un colector solar de placa plana en su
eficiencia fue estudiada por Halili et al. [12] en la regidn de Tirana, Albania. El analisis
fue realizado con angulos de inclinacion de 30, 35.5 y 33.5 ° con respecto a la horizontal,
siendo este ultimo el &ngulo Optimo para alcanzar la maxima eficiencia. Los autores
demostraron que la eficiencia del colector desciende en un 0.33 % por grado al ir

aumentando la inclinacién.

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
implementacién de paneles fotovoltaicos. El colector/evaporador utilizado fue de
aluminio con tuberia en “U” a un angulo de 30 ° de inclinacion. EI COP del sistema vario
desde 2.5 hasta 6.6 durante el periodo 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 angulo de inclinacion 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 absorcion
de radiacion solar utilizando el colector a un angulo de 60 °, consiguiendo de igual manera,
el maximo flujo masico. La conclusion determinada fue que la inclinacién ideal debe ser
reducida en funcion el angulo azimut se desvia del sur. La temperatura maxima de salida

fue de 51 °C a una radiacion incidente registrada de 800 W/m? a las 12:30 y empez6 a



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 andlisis tedrico y experimental para mejorar la eficiencia
de un colector de placa plana con 1.73 m? de area. Los resultados muestran que el angulo
que generé mayor absorcién de radiacion solar fue a 34.48 ° probando el sistema desde

las 07:00 hasta las 18:30, donde el colector alcanz6 una eficiencia del 70 %.

Una investigacion experimental fue desarrollada por Panayiotou et al. [16] sobre el efecto
del 4ngulo de inclinacion de un colector solar de 1.36 m? de area. Chipre es el pais lider
en implementacion de sistemas asistidos por energia 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 &ngulos de inclinacion de 35, 45 y 55 °. Las eficiencias del colector
fueron de 58, 64 y 51 %, respectivamente para cada angulo mencionado, por lo que los

autores definen el angulo éptimo en 45 °.

Tamini y Sowayan [17] plantearon un modelo para definir el &ngulo adecuado de
inclinacion en colectores solares de placa plana. EI modelo matemético obtuvo un valor
de 25.53 ° para la locacion de pruebas, mientras que el valor promedio anual
proporcionado por la NASA fue de 23.66 °, con apenas 1.87 ° de error. Esa inclinacion
fluctta en funcidn de la estacion climatica; mientras que para verano se calcul6 un valor
de 1.54 °, para invierno fue de 50.43 °, valores cercanos a los proporcionados por la
NASA, 1.5y 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
domeésticos utilizan R134a, el cual presenta un GWP de 1300. El principal problema fue
que los hidrocarburos puros no tienen la misma expansion volumétrica que el R134a,
siendo el R152a el mas aproximado y trabajando a menores presiones. EI R600a ofrece
similares ventajas, sin embargo, requiere un nuevo disefio de compresor. Con este

refrigerante se obtuvo un COP 9 % superior al alcanzado con R134ay el equivalente total



de impacto ambiental fue 7 % menor. El pardmetro que mejora significativamente es el

flujo mésico, un 40 % con respecto al R134a.

Un analisis energético y de sustentabilidad fue presentado por Ahamed et al. [19] en un
sistema de refrigeracion utilizando hidrocarburos. Este estudio experimentd con un
refrigerador doméstico que utiliz6 butano e isobutano. EI COP obtenido fue entre 2.4y 5
con R134a, y 2.64 a 7.5 con hidrocarburos. EI COP se incremento al elevar la temperatura

de vaporizacion.

Ramelan et al. [20] determinaron la eficiencia de un colector de placa plana variando el
angulo de inclinacion a 10, 20, 30 y 40 °. Este angulo de inclinacion depende del angulo
azimut, mientras mas perpendicular esté el colector con respecto al haz de luz del sol,
mayor serd la temperatura, asi 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 angulos propuestos, se presentd una
notoria diferencia; la eficiencia fue de 25 y 22 % a 30 y 40 ° de inclinacion

respectivamente.

La inclinacién y orientacién para capturar la radiacion solar 6ptima de un colector solar
plano en latitudes chilenas fue estudiado por Gonzélez et al. [21]. Los autores calcularon
la radiacién solar promedio estacional y anual incidente sobre el colector plano, variando
el angulo de inclinacion entre 0 a 90 °. Este angulo depende de la ubicacién y de las
condiciones climéticas; para verano se registro una radiacion promedio de 150 kW-h/m?
y el colector fue modificado desde 0 hasta 30 °, mientras que, en invierno, se determind

un angulo entre 30 y 60 °.

La reduccién de la ganancia de energia 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 angulo de inclinacion, experimentando a partir de un angulo de

20 ° hasta un angulo de 65 °. Los valores maximos y minimos de reduccion en la ganancia



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 funcién de las

condiciones climéticas y la estacion del afio.

Esta investigacion pretende realizar pruebas experimentales variando el &ngulo de
inclinacion del colector/evaporador y asi determinar el angulo que genera, tanto el mayor
rendimiento en el sistema, asi como la mayor eficiencia energética del colector solar. La
Tabla 1 presenta una sintesis tras analizar el estado del arte referente al estudio de sistemas

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

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

= S =, _ S
— — e . o —
e o - _— N _—
= =, = g = S
— = [b]
Autor o = o S o =
=) D '© 2 o g
S S = 2 S =
S E 2 2 Y g
7p) — [ =
< S O
_ Angulo de 45 30 60 45 40 36.3
inclinacion [°]
Colector de X X X X X
placa plana
Colector :so_lar de X X X
aluminio
Refrigerante R22 R134a R134a R134a R134a R134a
Temperatura 54 345 51 55 60.3 50
alcanzada [°C]
Suministro
fotovoltaico X X
Locacion Canada China Iraq Chipre China  EE.UU.

Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Rios

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 esta relacionada con la emision de CO. Por esta razon,
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actualmente el desarrollo sustentable est4d enfocado a reducir el impacto ambiental
relacionado al cambio climético [26]. El sector del transporte es la rama que mas energia
consume, principalmente el diésel y la gasolina que, en Ecuador, fue del 88 % presente en

el 2015, como se presenta en la Figura 1.
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Figura 1. Consumo energético por sectores [27].

En 2016, el consumo energético mundial fue de 132800 millones de toneladas
equivalentes de petroleo (tep) con un 85 % proveniente de combustibles fosiles [8]. La
combustion de estos combustibles, particularmente petrleo y carbén, generan varios
problemas ambientales, como la contaminacion que genera cambios climaticos y
afecciones a la salud de las personas [28]. En Ecuador, se sigue dependiendo de los
derivados de petréleo como fuente de producto interno bruto, sin embargo, la participacion
de fuentes renovables de energia 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



se incremente en un 30 % con respecto a la situacion actual. Por esto, se pretende que las
energias renovables provean el 42 % del consumo energético total para el 2030 [12].

LENA1%-— - PRODUCTOS DE CANA 2%

OTRAS PRIMARIAS
0,04%

HIDROENERGIA 5%

GAS NATURAL 4%

Carga a refineria
de crudo
23%

Exportacién de
petréleo
65%

Figura 2. Produccidn de la energia 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 mas inestable, sin cumplir los periodos establecidos para
cada estacion, siendo el calentamiento global el principal problema a tratar. Los protocolos
de Kioto y Montreal tienen como propdsito incentivar la reduccién de CO: [7].
Kong et al. [29] mencionan que el desarrollo de las energias 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 energia primaria puede aumentar en un 34 % entre el
afio 2014 y 2035.

Rath et al. [30] examinan los tipos de consumo de energia 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 paises, los resultados muestran que el consumo de
combustibles fosiles disminuye el crecimiento de la PTF, mientras que el consumo de
energia renovable impulsa el crecimiento de la PTF. Segun Li et al. [31], los materiales
basicos, como el metal y el petréleo, se suministran principalmente a escala global,
mientras que los materiales sintéticos, como pinturas, fibra y caucho, se procesan y

transportan dentro de China. EI consumo de energia por area, en el caso de los edificios a
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escala urbana, nacional y global es de 3.03 GJ-m? 4.27 GJ-m? y 0.44 GJ-m?,
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 calefaccion en espacios.

Water Heating
21.7%

Space Heating
59.4%

Space Cooling
1.6%

Lighting
44%

Appliances
13.0%

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

La demanda energética por persona es de 2 kV, en promedio, proporcionada por el
petréleo en un 40 %, el 7 por hidroeléctricas y apenas en 1 % por fuentes alternativas [33].
El agua es un liquido indispensable para la vida y se estima que cada persona requiere de
50 a 100 litros por dia, presentando la distribucién de esta cantidad en la Figura 4.

A" Beber y Cocinar
Yo7 ~Otros

m -Limpieza
4,8% Jardin
Higiene Personal

%
Lavado Platos
12 3% Lavado

Ropa
pi b Ducha

Bano

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

1.3 Energia Solar
Las fuentes de energia renovable como la energia solar [34]han sido promovidas como

sustituto para combustibles fosiles como el petréleo [35]. La energia solar es una energia
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térmica ideal, ya que, al implementarse con bombas de calor, no genera contaminacion,
es de facil instalacion y mantenimiento, asi como de bajo costo [36]. La energia solar
térmica ha sido usada para el calentamiento de espacios, en invernaderos y para obtener
agua caliente [2]. La energia solar es la energia renovable mas utilizada [37], ya que puede
ser convertida eficientemente en energia térmica al integrar un colector solar a una bomba
de calor. Esto se debe a que una DX-SAHP puede suministrar energia con temperatura
superior a la temperatura ambiente para contribuir con el rendimiento termodindmico del

sistema [28].

La energia solar puede ser utilizada en aplicaciones fotovoltaicas o térmicas, en este
ultimo caso, utiliza la energia solar generando calor al utilizar colectores. Esta aplicacion
se usa para el calentamiento de agua, en promedio entre 40 y 50 °C con un rendimiento
aceptable. El desarrollo tecnoldgico ha permitido integrar estas aplicaciones de energia
solar, en refrigeracion [7], para implementar aire acondicionado o de calentamiento de
espacios [38]. El agua calentada mediante energia solar térmica se denomina agua caliente

sanitaria.

1.4 Sistemas de Refrigeracion

En el dia a dia, se evidencian aplicaciones como el aire acondicionado o los refrigerados
para conservar productos, alimentos y muestras [39]. Los edificios utilizan la energia 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 refrigeracion por compresion de vapor [40]. Los

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

El funcionamiento termodinamico de un ciclo de refrigeracion [7] se presenta en el

diagrama presion-entalpia de la Figura 6.

rl
v N 2

/

—

h

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

La operacion considera que el refrigerante al compresor como vapor saturado, elevando
la temperatura y presion (proceso de compresion 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 presion, para lo que se utiliza un dispositivo de estrangulamiento,
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generalmente, una valvula de expansion (proceso de estrangulamiento 3-4) [40].
Finalmente, el refrigerante a baja temperatura y presion; ingresa al evaporador con una
calidad de vapor, donde gana calor de los alrededores hasta llegar al estado de vapor
saturado (proceso de absorcion de calor 4-1). Asi 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 CO; [10].

El uso de sistemas termodinamicos también se enfoca en la aplicacion de la transferencia
de calor hacia un area desde un ambiente externo mas frio. Una bomba de calor puede ser
disefiada para funcionar como aire acondicionado en climas calidos, o como calefactor en
climas mas frios al variar la ubicacion del condensador y el evaporador. Estos sistemas
funcionan bajo el ciclo de refrigeracién y pueden ser disefiados para trabajar con gran

parte de los refrigerantes disponibles [41].

La optimizacion en el rendimiento de una bomba de calor, asi como con la necesidad de
buscar alternativas sustentables para los combustibles fosiles [44], en 1976, Charters y
Taylor [45] propusieron integrar un colector solar a una bomba de calor demostrando que

su rendimiento térmico se incremento.

1.6 Sistema DX-SAHP

Una bomba de calor para calentar agua [40] reduce el consumo de energia eléctrica debido
a que usa energia renovable, principalmente energia solar que proporciona energia térmica
por conveccion y condensacion del vapor de agua del aire atmosférico [9]. El rendimiento
térmico, asi como los costos, de una bomba de calor puede ser mejorado con la integracion

de energias renovables, en este caso, un colector solar térmico [10].
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Una bomba de calor asistida por energia solar de expansion directa (DX-SAHP, por sus
siglas en inglés) [40] es la integracion de una bomba de calor con ciclo de refrigeracion y
la energia solar. Estd demostrado que la implementacion de este sistema reduce
efectivamente el consumo de electricidad, asi como optimiza la energia solar, para el
calentamiento de espacios en el sector residencial [36]. En este tipo de sistemas, se reduce
el nimero de componentes, ya que el colector solar se desempefia como evaporador [40]
y absorbe la energia 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 radiacion

solar y temperatura ambiente [26]. La Figura 7 muestra esquematicamente el disefio de un
sistema DX-SAHP.

Colector/evaporador

\gil;:;l;l:ic'c)l: o Refrigerante Compresor
\;@&%O
Condensador/
tanque de
almacenamiento e |

~——

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 Pacifico y al sur de Europa, principalmente a la disponibilidad
de alta intensidad de radiacién solar [44]. La Figura 8 presenta los paises con autores que

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

Es necesario establecer el comportamiento en diferentes posiciones tomando en cuenta los
diferentes cambios climéaticos dentro de la ciudad a evaluar. Asi mismo, plantear una

investigacion acerca del colector/evaporador.

1.7 Refrigerantes

Un pardmetro importante para disefiar bombas de calor es la eleccion del refrigerante
adecuado. Este debe poseer ciertas caracteristicas, como ser no-toxico, no-inflamable, de
facil deteccion en caso de fugas, poseer las propiedades termodinamicas adecuadas,
miscible en aceite, compatible con los materiales que componen el sistema, bajo costo y
lo méas esencial, de bajo impacto ambiental [9]. Este Gltimo aspecto se determina en
funcién 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
critica y entalpia de evaporacion para conseguir un mejor rendimiento en el sistema. El
enfoque al uso de un refrigerante determinado debe centrarse en tres parametros, amigable

con el ambiente, economico y disponible en el mercado, y por ultimo que brinde seguridad
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al manipularlo, asi como en operacion [44]. La Figura 9 muestra los refrigerantes

utilizados en investigaciones publicadas acerca de sistemas DX-SAHP.

R600a, 1.6% CO2,1.6%

R407C, 3.2% _ R410A, 4.8%

R404A, 1.6%

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-tdxico, 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 refrigeracion. 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], asi como los
aceites poliéster. También es compatible con los elementos metélicos que componen un

sistema de refrigeracion, como el acero, cobre latén y aluminio [46].

Es un compuesto extraido 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 generacion de refrigerantes y trabajan en un
nivel de presion que desciende entre ellos. La temperatura de evaporacion es —25 °C, para
el R600a, equivale a un 55 % del R134a y un 45 % del R12 [47]. Una presion pequefia
esta relacionado con una temperatura critica elevada [47]. Asi se obtiene adecuadas
capacidades de enfriamiento a pesar de presentar temperaturas de condensacion elevadas.
14



El desarrollo tecnolégico 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
especifico del R600a es 3.2 veces mayor al R134a y la entalpia también es superior 1.8

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

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

Al analizar el R600a en comparacion al R290, el R600a tiene mayor punto de ebullicion,
baja presion y mayor volumen de succion. 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 resolucion general de ecuaciones que pueden ser resueltas
numéricamente, algebraicamente y de manera diferencial. Ademas, presenta varias
posibilidades, como la conversién de unidades, la revision de unidades, asi como el ploteo
de graficas. La principal ventaja del EES es que dispone propiedades fisicas y
termodinamicas de varias sustancias, de manera que puedan ser utilizadas en la resolucion

de ecuaciones, o en la determinacion de los valores requeridos [51].
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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
termodindmica de tres colectores de placa plana, descubierto, uno cubierto de cristal y con
doble cubierta de cristal. Los autores determinaron que los ahorros de energia primaria
fueron de 49.5, 48.5 y 48 %, respectivamente. Asi, se puede seleccionar el colector solar
de placa plana descubierto debido al ahorro que conlleva, asi como a la simplicidad de su
disefio. Este, no requiere aislamiento, tampoco cubiertas, convirtiéndolo en la alternativa

mas economica.

Los materiales ideales para la fabricacion de colectores solares son el cobre y el aluminio
debido a sus buenas conductividades térmicas y altas propiedades ductiles [44]. La
investigacion realizada por Zhang et al. [53] demostrdé que un colector de cobre pudo
incrementar el rendimiento termodindmico en comparacion 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 méas utilizado por su costo.

De igual manera, el disefio de los canales puede afectar la eficiencia del colector, asi como
el rendimiento del sistema. Sun et al. [54] investigaron y compararon el rendimiento de
un sistema DX-SAHP con tres diferentes disefios, paralelo, geometria fractal en “T” y
panel de abejas hexagonal. La Figura 7 presenta la simulacion de cada uno de los disefios
mencionados. El disefio hexagonal en forma de panel de abejas fue el que maximizé la
temperatura de evaporacion. Comparandolo con los otros dos disefios, el sistema con este
disefio de canales incrementd el COP en 21.4 y 5.9 %, respectivamente. Entonces, el
disefio seleccionado deberia ser el hexagonal.
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Figura 11. Colector/evaporador con diferentes disefios de canales [54].

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

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

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

Area Angulo de
Autor Refrigerante 2 Material inclinacion  Caracteristicas
[m7] °]
Espesor: 4 mm
Kong et al. [55] R410a 4.2 Aluminio Diametro tuberia:
9.4 mm
Kong et al. [23] R134a 2.1 Aluminio 40 T'Bc’: roll bond
os placas
Espesor: 4 mm
Dengy Yu [56] R134a 2 Aluminio Didmetro de
tuberia: 9.4 mm
E:Zrlleiturvedl et al. 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
[Fs"‘g]ao y Cavhalo  piasa 16 Aluminio  10-70°  Sincubierta
Anderson y . o .
Morrison [60] R22 4 Aluminio 34 Tipo: roll bond
Lietal. [61] R22 4.2 Aluminio 31.22° Sin cubierta
Fuetal. [13] R134a 1.25  Aluminio 30° Sin cubierta

Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Rios

La revision del estado del arte muestra que, el fluido de trabajo mas utilizado es el R134a,

sin embargo, este refrigerante es dafiino con el medio ambiente. Entonces, se plantea
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realizar un andlisis experimental con un hidrocarburo como refrigerante para evaluar el
rendimiento de un sistema DX-SAHP. Al realizar la revision del estado del arte, asi como
analizando la Tabla 2, se considera que el angulo de inclinacion 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
variacion de 5 °. Como indica Reis et al. [62], el nimero adecuado de ensayos
experimentales en sistemas de bomba de calor es 5. Para completar el niUmero indicado de
ensayos, se va a considerar un margen de = 5 °, por lo que las pruebas de funcionamiento

seran realizadas a partir de 30 hasta 50 ° de inclinacion, variando 5 °.
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CAPITULO I
ANALISIS MATEMATICO DEL SISTEMA DX-SAHP

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

en base al estudio de angulos solares y balance termodindmico de energias.

2.1 Introduccion

Una bomba de calor se analiza termodinamicamente en un ciclo de refrigeracion por
compresion de vapor [40]. La Figura 8 presenta el diagrama temperatura-entropia de un
ciclo de refrigeracion irreversible, es decir, un ciclo real. El proceso 1-2 es de compresion
y 2-3 es la caida de temperatura hacia vapor. La condensacion 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 evaporacién y finalmente sobrecalentar el
valor entre 7-1 [63].

T condensador
A . 2
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4 3 compresor
5/
e
valvulade Y,
expansion 4
Jﬁ - ’ ) ~|
t colector/evaporador j A
-

S

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

2.2 Radiacion Solar
La Figura 13 muestra que la radiacion incidente en una superficie inclinada (I1) es la
sumatoria entre la componente ordenada de la radiacion solar incidente perpendicular al

plano (1) y la radiacion solar difusa (Ip) [64, 65]:
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Figura 13. Radiacidn solar incidente, directa y difusa, sobre una superficie [64].

Donde @ es el angulo de inclinacion del colector solar con respecto a la superficie. La
radiacion difusa estd ente 10 a 20 % de la radiacion solar en dias despejados. Mientras

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

La razon de calor ganado debido a la radiacién solar térmica (de) se obtiene empleando

la ley de Stefan Boltzmann [66] segln la siguiente ecuacion [64, 67]:

Qrad = g'O_'A'(Ts4 _Ta4) (2)

Donde A es el area de incidencia del colector solar, Tsy Ta son las temperaturas, superficial
del colector y ambiente, respectivamente. La emisividad del colector solar es de 0.97
debido a que esta cubierto con pintura negra mate [68, 69]. La constante de Stefan-
Boltzmann (o) tiene un valor de 5.67 x 10 W/m?-K* [64].

Adicionalmente, el calor por radiacién que recibe el colector solar (Q'md), puede ser

calculado por [70, 71]:

Qrad = ITA (3)
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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 energia térmica

ganada por radiacion y conveccion hacia el refrigerante que circula por éste [55]. El flujo

de calor que absorbe el colector/evaporador (Q,.q, ) e obtiene por [9, 25, 72]:

éevap = rﬁr ' ( h evap,o0 _hevap, i ) (4)

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

= e ®)

Q rad

Existen modelos matematicos que relacionan directamente el calor que el refrigerante
absorbe en el colector/evaporador mediante un analisis termodinamico y de energia
solar [40]. Duarte et al. [9] y Xu et al. [74] definen que el calor atil en el colector
evaporador estd en funcion del area total, asi como de la geometria de la tuberia y de la
aleta. Realizando un analisis de la energia transferida por radiacion, conveccién y sus

pérdidas, este calor puede ser calculado por:

Qu = AF"[S-U, (T, -T,)] (6)

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

P=F+@—FyLJ )
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Donde d es el diametro externo de los tubos y p es el paso entre ellos. La eficiencia de la
aleta (F) es obtenida mediante [75, 56]:

tanh ( p-d / J
ﬁ“evap
F= p q 8)
d evap

La conductividad térmica (Aevap) 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 radiacidn y conveccion del entorno, producidas desde la superficie del colector
hacia los alrededores [76]. La pérdida global por transferencia de calor (U.) [36] se
obtiene por:

U =y+ 4'6"(7'Ta3 9)

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

calculado en funcién de la velocidad del viento (w):
=2,8+3-v, (10)

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

perdida [77], sobre la superficie del colector/evaporador (S) viene definida por [55]:
S=al, —80‘[ (00552T15)} (11)

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

superficie metalica presenta un valor de 0.97 [68, 67].
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2.4 Flujo Mésico
El flujo mésico (mr) puede ser calculado como [25, 78, 74]:

f;h _ N-pV,
\Y/

(12)

comp, i

La eficiencia volumétrica () para el compresor Danfoss BD35F tiene un valor de 95 %y
un volumen de desplazamiento de 2 cm® [79]. El volumen especifico del refrigerante en
el ingreso al compresor (Vcomp, i) [40] es calculado en el punto de sobrecalentamiento al
ingresar con la temperatura y presion 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 realiz6 la medicion del flujo masico
y este valor fue interpretado mediante una correlacion empirica que involucro las variables
requeridas. Esta correlacion permitié predecir el flujo masico con una desviacion de +15
% al involucrar parametros de operacion, asi como geométricos. El flujo masico

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

r}lr:C'A\,a|'\/2'pval,o'(Pval,o _P\/al,i) (13)

Donde pval, o €S la densidad del refrigerante cuando sale de la VEE, Pval, 0 Y Pvai,i Son las
presiones al ingreso y cuando sale de la VEE, respectivamente, y Aval €s el area transversal
interna de la VEE. El pardmetro de descarga (C) es calculado en base al teorema de = de
Buckingham que involucra seis grupos adimensionales en funcion de los pardmetros
indicados en la ecuacion (13). Este pardametro adimensional es calculado por la siguiente

relacién empirica generalizada [2]:

.0554 __-0.0102 __-0.01 .204 .0017 .6612
C = 0.08076 770 %% 17,0012 77,0019 7702046 700007 7065 (14)

La Tabla 3 proporciona la definicion y el efecto de cada grupo en el flujo masico

circundante por la valvula de expansion.
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Tabla 3. Grupos n adimensionales [80]

Grupo & Parametro adimensional Efectos
T Pa i = Pa Presion de entrada
R
T2 AT Subenfriamiento
Tc
3 L Geometria
D
T4 v, Densidad, friccién
v,
s o Friccion
D 'Pval,i
T D, Geometria
D

Donde Pc y Tc es la presion critica y temperatura del refrigerante, respectivamente, Psat €S
la presion de saturacion del refrigerante a la temperatura al ingreso de la VEE (Tvay, i), L €s
la longitud del orificio de la valvula de expansion, D y De son el diametro y didmetro
equivalente de la valvula de expansion, respectivamente, vg ¥ vf son la viscosidad

cinematica del vapor y del liquido, respectivamente, y o es la tensidn 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 energia eléctrica que requiere el compresor (Wcomp) [81] se obtiene

por [9, 10]:

W eomp = e -( (15)

comp,o_hcomp,i )
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La potencia requerida por el compresor se incrementa directamente proporcional a la
cantidad de refrigerante que se cargd en éste. Dependiendo de la aplicacion, resulta
beneficioso, ya que, al aumentar la carga de refrigerante, disminuye el tiempo de
calentamiento. En investigaciones, como la de Cuiji et al. [82], se afirmé que el R600a es
un sustituyente al R134a, teniendo menor potencial de calentamiento global, demostrando
experimentalmente que Unicamente se requiere un 20 % de la carga de R600a en
comparacion al R134a. Por otra parte, como se necesita un mayor consumo de energia
eléctrica, el COP del sistema va a disminuir [55]. Los valores de entalpia (h) son

calculados bajo las condiciones de temperatura y presion medidas.

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

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

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

écond = r}]r '(hcond,i_hcond,o) (16)

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

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

Qcond = Qevap +W comp (17)

El balance energético analizando en el tanque de almacenamiento permite conocer la
razon de calor que el agua gana (Q,,) [7], en funcion del calor cedido (Qcong) Y las

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

éw = écon_UL'AT (Tw,i _Ta) (18)
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Donde Tw, es la temperatura inicial del agua y At es el area del recipiente contenedor [86].
El coeficiente global de transferencia de calor (UL) es calculado por [55]:

1
Ueon = (19)
A\:on,ext + eCon 'A\:on,ext + 1

ycon,int'Azon,int /’i’con 'A\:on,m ycon,ext

Donde Acond €S €l area del condensador, exterior, interior y media, econ €S €l ancho de la
pared del tubo en el condensador fabricado en cobre, con una conductividad térmica de
52 W/m-K [67]. EI valor convectivo entre el refrigerante y el interior de la tuberia
(Yeond, int) [7], asi como el coeficiente convectivo entre el agua y la exterior del tubo

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

Nu-4
7: d cond (20)

cond

El didmetro hidraulico (dcon) €s el didmetro exterior de la tuberia de cobre [64]. EI niUmero
de Nusselt (Nu), segun Cengel y Ghajar [64], Xu y Dai [86], asi como para Xu et al. [74],

es calculado mediante:
Nu = 0.23Re®®.pr¥? (21)

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

Re= Vet 22)
H

Donde pr, Wr Y Vr SON la densidad, viscosidad dinamica y la velocidad del refrigerante,
respectivamente. La longitud L del condensador requerida para el volumen de agua
establecido, segun Caizatoa et al. [87] es de 2.49 m vy el serpentin debe ser de 8 espiras.

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

Donde c; es el calor especifico del refrigerante.

2.7 Valvula De Expansion

El proceso de estrangulamiento reduce la presion y temperatura del refrigerante previo a
entrar nuevamente en el colector/evaporador [40]. Se puede utilizar valvula de expansion
termostéatica (VET) o electronica (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 minima 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 Chavez et al. [88], analiz6 la influencia de cada valvula de
expansion en un sistema DX-SAHP, alcanzando un COP de 7.48 y 5.58 con la VEE y la
VET, respectivamente. Asi, se puede afirmar que una VEE proporciona mayor
rendimiento en el sistema al consumir menos energia eléctrica y brinda méas seguridad
trabajando a presiones mas bajas, El proceso de expansion se considera

isentalpico [55, 2].

val,i = yal ,0 (24)

2.8 Coeficiente de Rendimiento

El COP del sistema se define como la relacion entre capacidad de refrigeracion con
respecto al consumo energético del compresor durante el ciclo de refrigeracion. Este valor
es calculado mediante [25, 28, 35, 37]:

cop = R (25)

W comp
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Una bomba de calor opera bajo el ciclo de refrigeracion por compresion de vapor.
Entonces, se va a desarrollar un estudio termodinamico de cada uno de los componentes
del sistema en funcion a flujo masico y el diferencial de entalpias. De este modo, se va a
calcular los valores de calor, ganado y cedido, en el colector/evaporador y en el
condensador, respectivamente, asi como el consumo eléctrico requerido por el compresor.
Conocidos estos valores, se puede obtener el COP del sistema y realizar un analisis
comparativo en funcion a la variacion del angulo de inclinacién del colector/evaporador.
Ademas, se va a calcular la eficiencia del colector solar, para determinar cuél es el angulo
de inclinacién que genera la mejor conversion de energia solar en energia térmica. Segun
Reis et al. [62], el nimero adecuado de ensayos experimentales en sistemas de bomba de
calor es 5, informacién corroborada por Figliola y Beasly [89] vy Oliviera et al. [90].
Mientras que las pruebas de funcionamiento, en funcién de las Tablas 1 y 2 donde se
reviso los diferentes &ngulos de inclinacion, se van a realizar entre 35 a 45 °, con una
variacion de 5 °. Entonces, se ha establecido que la variacion del angulo de inclinacion va
a estar entre 30 a 50 °, realizando pruebas de funcionamiento diarias con cada angulo.
Posteriormente, se va a ir incrementando este angulo en 5 °, por motivos de facilidad en

la colocacion del colector solar, hasta finalizar con las pruebas de funcionamiento.
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CAPITULO Il
INTERPRETACION DE RESULTADOS OBTENIDOS

El siguiente capitulo muestra los resultados obtenidos al haber desarrollado las pruebas de
funcionamiento del prototipo construido. Los calculos de propiedades termodinamicas
fueron realizados utilizando el software EES, mostrando estos valores tabulados en
Anexos. Para llevar a cabo el andlisis, se presentan los resultados de forma esquematica y

asi poder compararlos en funcion a parametros establecidos.

3.1 Componentes del Sistema

Los elementos bésicos de un ciclo de refrigeracion son cuatro, compresor, condensador,
dispositivo de expansion y evaporador [40]. Al mencionar bomba de expansion directa,
se hace referencia al colector solar, utilizado a modo evaporador. EI compresor instalado
(Ver Anexo 1) es de velocidad variable alimentado a 12 V y es multifuncién, es decir,
puede ser utilizado en aplicaciones de baja, media y alta presion [40, 7]. El rango de
trabajo va en baja desde 14.7 hasta 206.8 kPa, ademas, en alta, puede trabajar desde 1200
hasta 1723 kPa. El compresor esta disefiado para utilizar R134a, sin embargo, la relacion
de compresion es similar al R600a, entonces, se analizo la influencia de un hidrocarburo
en el rendimiento del sistema. El estrangulamiento se realiz6 mediante una VEE (Ver

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

Tabla 4. Elementos de la DX-SAHP

Elemento Parametro Descripcion
Modelo Danfoss BD35F
Desplazamiento 2cm3

Compresor Tip-o | Alternativo
Fluido de trabajo R600a
Voltaje 12/24V DC
Temp. de alta max. 55°C
Velocidad de giro max. 3500 rpm

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

Elemento Especificaciones Descripcion

Numero de espiras 8

Condensador Volumen de agua 5L
Tuberia dext = 6.4 M
Espesor de pared de tuberia 1.5m
Emisividad 0.04

Colector/evaporador  Conductividad térmica 52 W-m/K
Tuberia dext =6.4m
Tipo Electrénica

Vélvula de expansién Refrigerante R600a
Presion maxima de entrada 4.5 MPa

Elaborado por: Mauricio Duque y Juan Rios

3.2 Numero de Pruebas

Segun Figlilay Beasley [89], el niUmero de ensayos a realizarse debe ser 5, para asi 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], asi como el trabajo de doctorado de Reis et al. [62]. La Figura 14

presenta la metodologia utilizada para la presentacion de los resultados

3.3 Pruebas de Funcionamiento

Para realizar las pruebas de funcionamiento, se empezd a las 12:00 en funcién de trabajos
previos de autores como Simbana 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
méaximo rendimiento al medio dia, en el periodo entre las 12:00 y las 13:00. Se buscé
condiciones de radiacion solar similares, 500 W/m?, en promedio, al variar cada angulo
de inclinacion para obtener una comparacion adecuada. Para la medicion de los
parametros climatolégicos, velocidad del viento, radiacion y temperatura del medio [91],
se utilizd una estacion meteorologica WS-1201. En este dispositivo se configuro la

locacion 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 parametros climéaticos medidos, radiacion
solar, temperatura ambiente y temperatura final del agua. Estos resultados son similares a

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

-
-

Realizar pruebas de
funcionamiento variando el angulo
de inclinacion del
colector/evaporador a las 12:00

Repetir la prueba
a la misma hora

A

¢La radiacion solar
promedio fue superior
a 500 W/m>?

> Si

Verificar el voltaje del compresor

Tomar los valores de operacion
cada cinco minutos, presion y
temperatura del refrigerante,
temperatura del agua y parametros
climaticos

Cargar las baterias
fotovoltaicas

(El agua alcanzo una
temperatura de,
al menos, 45 °C?

Si

Tabular la informacion

Solucionar el ciclo termodinamico
utilizando el software EES

Solucionar el ciclo termodinamico
utilizando el software EES

Presentar graficas comparativas
para definir el angulo que brinda
mayor rendimiento en el sistema

==

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

Angulo de inclinacion (°) 30 35 40 45 50
Fecha 24/junio 31/julio  14/agosto.  21/sept. 19/oct.

Temp. ambiente promedio 20.1 18.9 185 19.6 18.8
°C) : . : . .

Rad. solar max. [W/m?] 660,66 631,37 507,18 556,50 673,14

Rad. solar min. [W/m?] 332,31 308,74 252,40 286,93 291,07

Rad. solar promedio
[W/m?] 519,5 496,4 396,2 433,1 520,6
Temp. del agua max. [°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 Rios

A continuacion, se describe el comportamiento de las diferentes variables durante las
pruebas de funcionamiento. Se analizd 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 aplicd los modelos matematicos
presentados en el Capitulo 2 para calcular el flujo de calor ganado en el
colector/evaporador, asi como su eficiencia y el sistema fue evaluado en funcién a COP
obtenido. Para la obtencion de los valores de entalpias, flujo maésico, volimenes
especificos y calidad de vapor del refrigerante, se aplico la codificacion en el software
EES (Ver Anexo 4).

Como se esta estudiando un sistema que integra energia solar, la radiacién incidente sobre
la superficie del colector/evaporador influye directamente en cada parametro [40]. Por
esta razon, también se realizo el analisis de estas variables en funcion a la radiacion solar
disponible. Los valores de operacion tabulados, asi como los resultados obtenidos en

funcidn 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 relacion 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
inclinacion, tardd 40 minutos, mientras que a 50 ° se tardé 10 minutos més. Comparando
estos valores, se tiene que a un angulo de 50 ° se alcanzo la temperatura requerida en 20
% mas tiempo que en comparacion al angulo de 35 ° y un 10 % mas que el tiempo

promedio.
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Figura 15. Temperatura del agua durante el tiempo.

El colector/evaporador actia como superficie de incidencia para absorber la radiacion
solar térmica. Para determinar el valor de radiacién sobre una superficie inclinada, se tomé
el valor medido por la estacion meteorolégica y se aplico utilizd la ecuaciéon (1). La
Figura 16 indica como influye la radiacion incidente sobre superficies inclinadas en la
temperatura del agua. Considerando la asistencia por energia solar, la radiacion incidente
es un valor influyente en la temperatura méxima alcanzada por el agua [40]. Si bien, bajo
todas las condiciones de inclinacion se alcanzd la temperatura requerida del agua, se
pueden destacar ciertos resultados. El angulo de 40 ° tuvo una radiacion incidente minima
y méaxima de 252.4 y 507.18 W/m?, respectivamente, y un valor promedio de 396.2 W/m?.

Este angulo, pese a absorber la menor cantidad de radiacion solar, tardo solo 5 minutos
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mas que en alcanzar la temperatura requerida en comparacion al angulo de 35 °, que tuvo
un valor de radiacion promedio 20.19 % superior.
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Figura 16. Influencia de la radiacion 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 conduccion, conveccion y radiacion para elevar su temperatura. En la Figura 17
se puede observar la variacion de temperatura del refrigerante que fluye a través del

colector/evaporador obtenida en el ingreso y salida.
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Figura 17. Temperatura del refrigerante en el colector/evaporador.
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El angulo que le permitié al refrigerante ganar mas 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 més altos
se obtuvieron con el angulo 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 angulo
de 40 °.

3.6 Presiones de Trabajo

La Figura 18 presenta la variacion de la presion del refrigerante en el ingreso y salida del
colector/evaporador. En un ciclo de refrigeracion ideal [92], los intercambiadores de calor
absorben y ceden energia térmica a presion constante, sin embargo, el ciclo real presenta
irreversibilidades. El incremento de temperatura en el colector/evaporador también esta
relacionado a una caida de presion en el flujo del refrigerante. El valor maximo a la salida
del colector/evaporador fue 266.8 kPa y se obtuvo a 30 °, mientras que el méas bajo fue de
225.43 kPa, a 40 y 50 ° de inclinacion.
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Figura 18. Presidn del refrigerante en el colector/evaporador.

Se utilizd6 un compresor de velocidad variable, ademéas energizado por energia solar
fotovoltaica a 12 V. La Figura 19 presenta el incremento en la presién 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 mas energia térmica, evapora
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el refrigerante hasta el sobrecalentamiento, relacionado a un incremento en la presion.
Como exponen Cengel y Boles [92], en un ciclo de refrigeracion real, es recomendable
que el proceso de compresion genere una pérdida de entropia. 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 maximo, una temperatura 5 °C superior a la temperatura
saturada a la presion generada [79]. Si se continla sobrecalentando al refrigerante, se
incrementa la potencia requerida para el funcionamiento del compresor y el COP va a ir

reduciéndose.
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Figura 19. Presion 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 maximo a la entrada fue de 266.8 kPa a 30 °. De
igual manera, bajo este angulo, el valor maximo fue 652.91 kPa, un 5.28 % superior al

obtenido durante las pruebas a 35y 40 °.

3.7 Flujo Masico

En la Figura 20 se muestra el comportamiento del flujo méasico para cada angulo de
inclinacion durante el tiempo de calentamiento, valores calculados mediante la ecuacion
(12). La carga de R600a fue de 90 g y se considera que el flujo masico a traves del sistema
es constante. La tendencia de esta variable es similar a la presentada por Kong et al. [55],
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quienes estudiaron la influencia de la carga de refrigerante en el rendimiento del sistema
DX-SAHP. A 30 °, se alcanz6 el valor final maximo de 5.806 x 10 kg/s a una presion de
alta de 652.91 kPa, mientras que a 35 y 40 ° se tuvo 5.554 x 102 y 4.938 x 102 kg/s,
respectivamente. Mientras mayor sea el flujo masico de refrigerante, el compresor va a
requerir una mayor cantidad de potencia el funcionamiento. Ademas, al colocar el
colector/evaporador a un mayor angulo de inclinacién, se reduce el flujo mésico, ya que

la gravedad ayuda con el libre flujo del refrigerante.
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Figura 20. Flujo masico del refrigerante.

3.8 Calor Ganado en el Colector / Evaporador

El colector/evaporador absorbe la energia térmica del entorno y la transmite hacia el
refrigerante mediante radiacién y conveccion [40]. La Figura 21 muestra el flujo calor
ganado en el colector/evaporador que se obtuvo al aplicar la ecuacion (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 mas 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 razon de calor que el colector/evaporador gand comparado con la
radiacion incidente y se asemeja a los resultados que presentaron Mohamed et al. [35] en
su investigacion. A medida que se incrementa la radiacion incidente, el colector va a ganar
mas calor [40]. Los angulos bajo los que se absorbié mayor radiacién fueron 30 y 50 °,
con 683.9 y 696.8 W/m?, respectivamente. Bajo radiacion incidente promedio de 519.5
W/m?, el angulo de 30 ° absorbié 153.42 W en promedio durante los 45 minutos durante
el ensayo. Mientras que la prueba a 35 ° gan6, en promedio, 132.43 W al disminuir la

radiacion incidente promedio un 23.73 %.
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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 cuanto calor absorbe de la energia térmica que
incide sobre éste. En la Figura 23 se aprecia el valor de la eficiencia del colector solar
calculado mediante la ecuacion (5), que a su vez relaciona las ecuaciones (3) y (4). Los
valores maximos de las pruebas de funcionamiento fueron obtenidos bajo 40 ° de
inclinacion, 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 comparacion a

los valores maximos presentados.
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Figura 23. Eficiencia del colector/evaporador.

Esta eficiencia se obtuvo con la ecuacién (3), referente a la radiacién que incide en
superficies inclinadas. Entonces, este parametro influye en la obtencién del valor de la
eficiencia. La Figura 24 presenta cdmo influye la radiacion solar en la eficiencia del
colector solar, resultados parecidos a los que presentaron Kong et al. [55] en su
investigacion. La radiacion solar es inversamente proporcional a la eficiencia, por lo que,
mientras mayor sea la radiacion solar, la eficiencia va a disminuir. A 40 °, la eficiencia
fue 53.19 % bajo 507.18 W/m? de radiacion solar, mientras que al reducir la radiacion un
50.23 %, la eficiencia fue de 26.03 %, un 51.06 % inferior. Bajo este mismo angulo se
obtuvo la mayor eficiencia promedio, 35.13 % cuando se tuvo 396.2 W/m? de radiacion
incidente promedio.
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3.10 Calidad de Vapor del Refrigerante

Se define como calidad, la proporcion de los volumenes, de vapor y total, en una
mezcla [92]. Debido al proceso de estrangulamiento llevado a cabo en la VEE, el
refrigerante reduce drasticamente su temperatura y presion, generando un vapor himedo
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.
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Figura 25. Calidad de vapor al ingreso al colector/evaporador.

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

vapor en la mezcla, mientras que el minimo 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 maximo.

3.11 Coeficiente de Rendimiento

El coeficiente de rendimiento [40] involucra cuanto calor es cedido en el condensador por
la energia eléctrica requerida por el compresor. La Figura 26 muestra la variacion del COP
durante el tiempo de calentamiento, resultados parecidos a los que Lu et al. [26]
presentaron en su investigacion. EI COP esté4 en funcion del estado del refrigerante en el
ingreso al condensador, por lo que depende directamente de la temperatura de

evaporacion, mientras mas elevado sea este valor, el COP va a aumentar.
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Figura 26. COP del sistema durante el tiempo de calentamiento.

Lo mostrado en la Figura 19, indicd que al incrementar el valor de temperatura del
refrigerante esta ligado con un aumento en su presion. La presion va incrementandose
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 alcanzé 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 ecuacion (23) que a su

vez requiere de valores calculados por las ecuaciones (13) y (15).
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El COP maés 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. EI menor valor de COP al empezar las pruebas
fue bajo la configuracién a 30 ° de inclinacién, donde el COP fue de 8.93, un 8.50 %
inferior al maximo. 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 inclinacién fueron
de 7.77,7.60, 7.47 y 7.74, respectivamente

La Figura 27 presenta el incremento del COP en funcion a la radiacion solar. Estos
resultados tienen semejanza a los resultados presentados por Duarte et al. [9] y Mohamed
et al. [35], mientras mayor sea la radiacion solar, el COP va a aumentar. El sistema es
integrado con energia solar y depende directamente de la radiacion incidente, sin embargo,
el COP evalua el desempefio termodinamico del sistema. Entonces, bajo todos los angulos
de experimentacion se tuvo la tendencia de aumento en el COP a mayor radiacién, a 45 °
se alcanzo6 el mas alto rendimiento a pesar de que los valores mas altos de radiacion
incidente fueron a 50 °,
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Figura 27. Radiacion incidente vs. COP del sistema.

En la prueba a 40 °, se alcanzé un COP méximo y minimo de 9.76 y 6.37 a 507.18 y
252.40 W/m?, respectivamente, y de 7.95 a 396.2 W/m?, en valores promedio, valores que

estan comprendidos entre los resultados presentados por Kong et al. [55], que experimentd
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a radiacion incidente de 900 W/m? y T, de 35 °C y Pese que a 50 °, la radiacion solar
aumentd 24.65 % en comparacion 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 radiacion 23.90 % superior.

Las condiciones climaticas influyen en el rendimiento del sistema, aunque para determinar
este valor también se involucra el comportamiento termodinamico del fluido de trabajo.
La variacion del COP y la T, 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.
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Figura 28. Influencia de la temperatura ambiente en el COP del sistema.

Durante las pruebas a 45 °, se presentd la mayor temperatura ambiente, 21.4 °C, sin
embargo, el COP alcanz6 un valor maximo de 8.94, mientras que a 40 °, la temperatura
méaxima 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 elevo 5.61 % durante la prueba a 45 °, el COP del sistema disminuy0 6.04.
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3.12 Relacion 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 como 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 alcanz6 una
temperatura final de 45 °C con un COP méaximo de 9.76 y 6.6, respectivamente.
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Figura 29. Temperatura del agua vs. COP del sistema.
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CONCLUSIONES
Este trabajo estudio experimentalmente el rendimiento de un sistema DX-SAHP variando
el angulo de inclinacion del colector/evaporador. Luego de la sintesis bibliogréafica, asi

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

Existen diferentes tipos de colectores/evaporadores utilizados en sistemas DX-SAHP vy el
mas utilizado es el colector solar sin cubierta tipo placa plana. Este colector solar es el
mas comun debido a su disefio 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 mas utilizado
por razones economicas. Con respecto al disefio de los canales del colector solar, la
geometria lineal en paralelo es la mas simple, tanto para construccién, asi como para
andlisis. Las investigaciones revisadas fueron bajo angulos de inclinacion del colector
solar comprendidos entre 30 a 60 °, sin embargo, los valores méas frecuentes de
experimentacion estuvieron entre 35 a 40 °. Los refrigerantes més utilizados en sistemas
DX-SAHP a nivel mundial son el R134ay 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. Ademas, 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 maxima del agua se fijé en 45 °C, temperatura establecida para agua
caliente sanitaria. Las condiciones climaticas influyen en la temperatura del agua, a mayor
radiacion solar, el agua incrementa mas pronto su temperatura y el tiempo de
calentamiento se reduce. La mayor radiacion solar en promedio fue de 540.1 W/m? con
Ta de 19.6 °C experimentando a 35 ° y el agua alcanzé la temperatura establecida en 40
minutos. Al realizar la prueba a 50 ° de inclinacion, el agua tardé 10 minutos méas cuando
hubo una radiacion solar y temperatura ambiente de 538.9 W/m? y 185 °C,

respectivamente. EI COP del sistema tiene una tendencia similar, ya que en las pruebas a
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35y 50 °, el COP méaximo fue de 9.53 y 9.12 bajo una radiacion de 631.37 y 556.5 W/m?,

respectivamente.

Para la evaluacion del sistema, el analisis fue realizado en funcién el tiempo de
calentamiento, la temperatura méxima y el COP calculado, debido a que opera bajo un
ciclo de refrigeracion, asi como la eficiencia del colector/evaporador. La prueba mas
representativa fue con el colector solar a una inclinacion de 40 °, donde absorbi6 la menor
cantidad de radiacion solar. El agua alcanzé 45.3 °C en 45 minutos a una radiacién
incidente media de 396.2 W/m?, y la eficiencia maxima alcanzada fue de 53.19 %y, en
promedio, durante el tiempo de calentamiento fue de 35.13 %, alcanzando los valores mas

altos ante las otras configuraciones de inclinacion.
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RECOMENDACIONES
Desarrollar las pruebas de funcionamiento bajo condicion climéticas similares, definiendo
un valor promedio de radiacion solar, en promedio 500 W/m?, caso contrario, el sistema
va a generar valores de operacion diferentes entre la variacion de angulos de inclinacién

y los resultados no pueden ser comparados equitativamente.

Revisar el voltaje de las baterias de almacenamiento de energia fotovoltaica para, asi,

garantizar el correcto funcionamiento del compresor bajo cualquier amperaje.

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

en el angulo requerido, reduciendo la variacion angular a menos de 5 °.

Utilizar tuberia flexible para la conexion al salir de la VEE y la entrada al
colector/evaporador, siempre y cuando, esta tuberia flexible presente las caracteristicas
requeridas para trabajar con R600a. Este tipo de tuberia es requerido ya que el
colector/evaporador no permanece estatico, sino que requiere de un mecanismo para poder

ser colocado en la inclinacion requerida.

Instalar dispositivos de proteccion, tanto en la parte mecanica, como en la eléctrica. Un
presostato se puede configurar en funcion a la presion 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 dafio en sus componentes eléctricos si se presenta una

subida o caida, de voltaje o0 amperaje.
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ANEXOS

BD35F

Direct Current Compressor
R134a, 12-24V DC, 10-45V Solar
& 100-240V AC 50/60Hz

BD35F 4 W scccp

Blue stripe serslnumber) 1012
0200
s S ettt >S5 vontyse
Code number (without electronic units) 10120200 o ot e
Electronic unit - standard 101N0210, 30 pcs: 101N0211 SECCP
Electronic unit 12-24V DC - with metal shielding 101N0220, 30 pcs: 101N0221 A s
Electronic unit 12-24V DC - high start performance 101N0230, 30 pcs: 101N0231 BD35F
Electronic unit 12-24V DC - AEO & metal shielding | 101N0320, 30 pes: 101N0321 li%ﬁvoc
Electronic unit 10-45V - solar applications 101N0400, 30 pcs: 101N0401 :YR?TTEE'?ED
Electronic unit 12-24V DC & 100-240V AC 50/60Hz 101N0500, 36 pcs: 101N0501 Approval mark
Electronic unit 12-24V DC - automotive applications 101N0600, 30 pcs: 101N0601 S = Static cooling normally sufficient
Electronic unit 12-24V DC - automotive applications 101N0630, 30 pcs: 101N0631 O = Oil cooling

Approved compressor - electronic unit combinations |refer to Instructions for 101NOxxx Fi = kahcodlingil.5m's

= (compressor compartment temperature
Additional approvals €4, G-Mick equal to ambient temperature)
Compressors on pallet 150 F» = Fan cooling 3.0 /s necessary

Abnblicati SG = Suction gas cooling nommally sufficent

Application LBP/MBP/HBP ~ = not applicable in this area
Evaporating temperature °C -30to 0 (10)
Voltage range (DC& AC) 12-24V DC & 100-240V AC 50/60Hz|
10-45V DC for solar applications
Max. condensing temperature continuous (short) °C 60 (70)
Max. winding temperature continuous (short) *C 125 (135)
Cooling requir
Application LBP MBP HBP
32°C S S S
38°C S S S
43°C S S S
Remarks on application: Fan cooling F1 depending on application and speed.
Motor
| Motor type ] Variable speed |
| Resistance, all 3 windings (25°C) af 22 | 204
Design 170
Displacement cm?® 2.00
Oil quantity (type) cm? 150 (polyolester) ) ® ® O
Maximum refrigerant charge g 300 by [0) NS
Free gas volume in compressor cm?® 870 o & _‘_
Weight - Compressor/Electronic unit kg 4.3/0.25 s
d battery protection settings (refer to 101NOxxx Instructions for optional settings) 2l D 4.2 2
Voltage 12V 24V 127 /—®
Cut out VDC 104 228 w_‘—
Cutin VDC 1.7 24.2
Dimensions & o B1 Bl A
Height mm| A 137 B2
B 135 S | _}
B1 128 201
B2 73 16 oo
Suction connector location/l.D. mm | angle | C 6.2|415° ]
material | comment Cu-plated steel | Al cap (
Process connector location/.D. mm | angle | D 6.2 | 45° § S g
material | comment Cu-plated steel | Al cap © v
Discharge connector location/l.D. mm | angle | E 50]21° /ﬂ
material | comment Cu-plated steel | Al cap ,Z&J
Connector tolerance 1.D. mm +0.09, on 5.0 +0.12/+0.20 123
Remarks:
June 2011 DEHC.ED.100.D7.02 / 520N0950 172
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Capacity (EN 12900 Household/CECOMAF) 12V DC, static cooling watt Operational errors shown by LED (opti 1)
rpm\°C| -30 | -25 [-233]| 20 | -15 | -10 | -5 0 5 72| 10 | 15 Error Error type
2,000 1581239269 (33.1(438|566|71.7[89.9| 111 [ 122 | 136 code
2,500 20.21299|335|41.2|546|70.789.7| 112 | 139 | 152 5 Thermal cut-out of electronic unit
3,000 225|324 |365|454161.8|81.7| 105 | 133 (If the refrigeration system has been too heavily
3,500 2621359404 |505(698(936| 122 loaded, or if the ambient temperature is high, the
B R N electronic unit will run too hot).
Capacity (ASHRAE LBP) 12V DC, static cooling  watt 2 =
2000 [195|294[331[407 5406938886 111 | 137 | 151 | 169 AR bt i 4 e zpeed o
2500 [249(368(413(507(67.3[87.1 111 | 139 [ 172 [ 189 approximately 1,850 pm).
3,000 [27.7[399[449[559|76.1]| 101 | 130 | 164 3 Motor'start eitor
3,500 322442 14971622860 115 150 (The rotor is blocked or the differential pres-sure in
Power i 12V DC, static cooling  watt the refrigeration system is too high (>5 bar)).
pm\°C] 30 | 25 [233][ 20 [-15[ 10 5 [ 0 [ 5 [72] 10 [ 15 2 | Fan over-curent cut-out
2,000 17.6 234 [253[28.733.6|38.3|43.0/48.0[53.4[56.0|595 (The fan loads the electronic unit with more than
2500 [23.3[/309[333[37.8]|44.1]|50.2|56.2|62.3(68.7[71.7 Gaii):
3,000 [29.9(36.0[383|43.0|50.7|58.7 |66.8|74.8 1 Battery protection cut-out
3,500 36.0|428|454|50.8|59.5|689|785 (The voltage is outside the cut-out setting).
Current consumption (for 24V ions the ing must be halfed) A
rpm\°C| -30 | -25 |-233]| 20 | -15 | -10 | -5 0 5 72| 10 | 15 | Compressor speed
2,000 15120 21[24 (2832|3640 |45 (46750 Electronit unit | Resistor Motor Control
2,500 19 126 | 28|32 (3742|4752 |58 ]598 (R1)[Q] speed circuit
3,000 25 (30|32 |36 |42 49|56 |62 Code number | calculated current
3500 | 30 | 36| 38| 43 | 50 | 57 | 65 values [rpm] [mA]
COP (EN 12900 Household/CECOMAF) w/w |101N0210 0 2,000 5
pm\°C[ 30 | 25 [-233] 20 [ 15[ 10| 5 | 0 | 5 |72 10 | 15 | |101N0o220 277 2,500 4
2,000 [0.90]1.02]1.06[1.15[1.31]1.48 | 1.67 | 1.87]2.08|2.17 [229 101Nos00 692 3.000 3
101N0600 )
2,500 0.8710.9711.01/1.09]|1.24|1.41/160]|1.80|2.02|2.12
3,000 [0.75]0.90|0.95 | 1.06] 1.2 1.39 | 1.58 | 1.78 101N0630 1523 3,500 2
3,500 |0.73]084/089]1.00]1.17]1.36 | 155 0 AEO 6
COP (ASHRAE LBP) 12V DC, static cooling W/W | 101N0320 143 2,000 2
rpm\°C[ -30 [ -25 [-233[ 20 [-15[-10 [ -5 [ 0 [ 5 [72 ] 10 [ 15 ||101N0400 450 2,500 4
2000 [110[125[131[142[1.61]1.82[2.06]231[257 270284 with AEO 865 3,000 3
2500 107119124 134153 [1.74[197[223|250|263 1696 3,500 >
3,000 0.9311.11/1.17 11.30]1.50 | 1.72 | 1.95 | 2.20 In AEO (Adaptive Energy Optimizing) speed mode the BD com-
3,500 0.89]1.03[1.09|123[1.44]1.68|1.91 ressor will always adapt its speed to the actual cooling demand.
Test conditions EN 12900/CECOMAF ASHRAE LBP Wire Di bc
Condensing temperature 55°C 54.4°C Size Max. length* Max. length*
Ambient temperature 32°C 32°C Cross | AWG | 12V operation | 24V operation
Suction gas temperature 32°C 32°C i
Liquid temperature no subcooling 32°C [mm3 |[Gauge]| [m] [ft] m] [ft]
101N0500 101N0290 25 12 25 8 5 16
Fuse  Mainswitch [} i 4 12 4 13 8 26
e —— > 1 6 10 6 20 12 39
S 10 8 10 33 20 66

U

-
i
1

1N0320

arpanel  101N0400
WA R

£0)

Fuse Main sm
L0,
fe

L

Thermosvak—l

\&

Harness Connectol —
1010630 5einG-AMP D-3100S Standard Series
Stipplier Name: TYCO ELECTRONICS
e Coge: 11762688

—4v0oo»0m +1

o158

Terminal plug

*Length between battery an electronic unit

Wire Dimensions AC
Cross section min. 0.75 mm? or AWG 18

Accessories for BD35F Code b
Bolt joint for one comp. @:16 mm 118-1917
Bolt joint in quantities @:16 mm| 118-1918
Snap-on in quantities @:16 mm| 118-1919
Remote kit (without cable) 105N9210

105N9210

AC line cord UL approved 105N9520

AC line cord VDE approved 105N9530
Automoblie fuse  12V: 15A

DC usage: | DIN 7258 24V 75A Not
Main switch min. 20A| deliverable

ACiisage: Fusp, 10_0»240V min. 4A| from Secop
Main switch min. 6A

Danfoss can accept no responsibility for possible errors in catalogues, brochures and other printed material. Danfoss reserves the right to alter its products without notice. This also applies to
products already on order provided that such alterations can be made without subsequential changes being necessary in specifications already agreed.
All trademarks in this material are property of the respective companies. Danfoss and the Danfoss logotype are trademarks of Danfoss A/S. Al rights reserved.
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Anexo 2. Hoja técnica de la VEE Carel.



Caracteristicas técnicas E2V - capacidad frigorificas (1)

E2V Acondicionamiento - Condensacién= 38 °C Evaporacion= 4,4 °C
Compatibilidad R22, R134a, R404A, R407C, R2 Ri3%a RIGIA RIOA RAOTC R507A
R410A, R744, R507A
5 = E2V09 26 20 18 31 26 18
Méx. Presion de trabajo (MOP) hasta 42 bar VI 45 35 33 54 47 32
Méx. AP de trabajo (MOPD) 35 bar E2V14 6,9 53 50 83 71 49
PED. N/A: Gr. 1, art. 3, par. 3 E2V18 99 76 71 11,8 10,1 69
Temperatura del refrigerante -40T65 °C E2V24 196 151 141 286 202 138
E2V35 395 30,3 284 475 406 27,7

Temperatura ambiente -30T50 °C

Subenfriamiento 1°C

Estator E2V - Estétor bipolar de baja tension (2 fases - 24 expansio-

e bibobis} Refrigeracion TN - Condensacion= 40 °C  Evaporacién= -15 °C

E2V09 29 22 21 36 30 20
Corriente de fase 450 mA EQVT1 52 39 37 64 53 36
Frecuencia del motor 50 Hz +10 E2V14 8,0 6,0 57 98 80 55
Resistencia de fase (25 °C/ 77 °F) 36 Q +10% E2318 14 85 80 139 115 78
P i * 224 226 169 16,0 27,6 229 15,6
MHIEE eniecion I:,P6675 ci)%n CZ(I)JT: CEI;)\r/(E_jz\\éEON E2V35 455 340 32,2 55,6 46,2 315
Angulo de paso 15° Subenfriamiento 5°C
é‘(/;r;;?ol:]n:savpaso 2?13 (;? r(nAWG 18/22) Refrigeracion BT - Condensacién= 40 °C Evaporacién=-40 °C
Pasos de regulacion 480 E2V09 3,0 2, 2,0 36 29 1.9
E2V11 53 38 35 64 52 34
E2V14 81 58 54 99 80 52
EV18 11,5 82 76 14,0 13 74
E2V24 230 163 152 27,9 226 14,8
E2V35 46,3 329 30,5 56,2 455 29,8

Subenfriamiento 5°C

(1) Pérdida de presicn en la unidad de condensacion 0,5 bar, Pérdida de
presion de la unidad de evaporacidn 0,5 bar.

Se muestran a continuacion los cédigos actualmente disponibles de las E2V.

CAREL reserves the right to modify the features of its products without prior notice.

Para exigencias no contempladas en el presente, y para més informacion, 74
contactar con Carel (e-mail: eev-technology@carel.com). 38 49
21
| 30 |

Valwulas

E2V¥*BS000 Sin conexiones, tubos de acero inox. 10 mm

E2V¥*BSF00 Conexiones de cobre 12 mm - 12 mm ODF /
16

E2V**BSM00 Conexiones de cobre 16 mm - 16 mm ODF
E2V**BRB0O Conexiones de lat6n roscadas, 3/8"-1/2" SAE 2
Los paquetes de vélvulas no incluyen el conector.
Opdiones/recambios BLG)
E2VCON0000 Paquete de 5 conectores para cablear IP65 © o o
E2VCAB0600 Cable-conector moldeado 6 m IP67 0 I ;
E2VCABO300 Cable-conector moldeado 3 m P67 I :
i
I i :
| |

121
—
1)
|
i
e

|

T

-3 10

ul
|
1
=R

E2VSTA0200 Estdtor de recambio para E2V*B*

opﬁlon 2
I(a raccordare)
~ Tlipipefittings),
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S
|
|
1
|
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Anexo 2. Hoja técnica de la VEE Carel. (Continuacion).



Anexo 3. Proceso constructivo del sistema DX-SAHP.



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



E Equations Window

"Temperatura de entrada al compresor” T1=126
"Temperatura de salida del compresor” T2=441
"Presion de entrada al compresor” P1=211,64
"Presion de salida del compresor” P2=515M1
"Presion de salida del condensador” P3-483,98
"Presion de entrada al evaporador” P4=204,75

x1=0 "Liguido saturado”

x2=1 "Vapor saturado”

5r=2800 "Velocidad rotativa del compresor [rpm]”

n=0,95 "Eficiencia volumétrica (Tesis Simbaiia Toaquiza)"
Wd=0,000003 "Volumen de desplazamiento [m*3]"

mu=\Viscosity(R600a,P=P2,T=T2)

hf=enthalpy(R600a;P=P1x=x1) "Entalpia en el punto de liguido saturado”
hg=enthalpy(R600a;P=P1;x=x2) "Entalpia en el punto de vapor saturado”

vi=volume(R600a;T=T1.P=P1)
h1=enthalpy(R600a;P=P1;T=T1)
h2=enthalpy(R600a; T=-T2;P=P2)
h3=enthalpy(R600a; P=P3;x=x1)
h3=h4 "Expansion isentalpica”

s4=entropy(R600a;P=P4;h=h4)
s1=entropy(R600a;P=P1,T=T1)
s2=entropy(R600a;P=P2,T=T2)
s3=entropy(R600a;P=P3;x=x1)
T_sat=T_sat(R600a,P=P1)

T sat1=T sat{R600a;P=P2)
sigma=sigma_L.J(R600a)

x4=(h4-hf)/(hg-hf)
v4=Volume(R600a;h=h4;P=P4)
rho=Density(R600a:h=h4;P=P4)

m=Sr*n*Vd*2*pi/(60*v1)
COP=(h2-h3)/(h2-h1)
X |Line:11 Char: 46

Wrap: On | Insert

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

[ =@]=]
Fis Solution E=% Bl =X
Main } i

Unit Settings: Sl C kPa kJ mass deg

COP =751
h2=617,1
h4=288,2

hg = 566,8
n=0,000008334
P1=2116
P3 =484
p=26,12
§2=2355
s4=17314
Sr=2800

T2 =441
Tsat = 38,85
v4 =0,03828
x1=0

x4 =0,1956

h1=5733
h3 = 2882

hf =220,4

m = 0,004635
n=0,95

P2 =515

P4 =2048
s1=2325
$3=1,301

g =5278E-10 [m]
T1 =126

Tear = 8,777
v1=0,1803

Vd =0,000003
x2=1

< |

(1L

m

Caps Lock: Off | SI C kPa kJ mass deg

Warnings: On | Unit Chk: Auto

1
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Tiempo Tama Tums | Radiacion Ip [Wim] cop ) Qeusp [W] Nl Blarym | h2gmem | Barses | Bt m [kg:s‘] Vspin (ialldad
[min] el [°cl [Wim’] | I =Feos(@)+1, | cor- Orp=t(hmshn) | n _f_r; (klke] | [lke] | [(kDke] | [bikg) | - mlkg] | X poichenes
0 17.9 18.0 344.0 151,73 0.4566 607.8 233, 2335 0.004566 0.00707
5 2.7 18.7 403.2 137,93 04033 611.1 24 2433 0,004858 0,01191
10 250 19.2 456,0 133,77 0.3491 614 4 252, 2522 0,004825 0.01482
15 278 19.7 400.0 149,60 03103 615.6 260, 260,9 0,004818 0,01898
20 30.8 204 5105 145,85 0.2958 617.1 268.. 268.8 0,004812 0.02278
25 343 20,6 566.6 14724 0.2690 619.9 2763 276.3 0,02472
30 36,5 20.7 5982 137,70 0,2729 619.6 2834 283.4 0,02343
35 .80 40.0 21.0 639.6 617.87 151,23 0.2448 623.2 206.7 296.7 0.02769
40 . 563,27 42,6 21,2 6743 651,39 161,20 0.2473 6253 302,9 302,9 0,005828 0,02747
45 266.80 597.75 45.0 21.3 683.9 660.66 157,98 0.2391 628.3 308.8 308.8 0.005806 0.0299
Anexo 5. Resultados de la prueba a 30 ° el 24 de junio del 2019.
A coP
Teond, out Peond, out Peap,in Tamb Radiacién I [Wim’] . . Q!_“p ™ hlgeiem | h2grvm2 | h3gpayes | hdpaoy Verap,in L
[°C] [ikPa] el Win'] | Ir=Feos(@) 4y | core | Qo= (i) Nelkg] | Nalkg] | [kdikg] | [kiikg] kel | ¥R
30.0 218.54 18.0 3359 308,74 953 146,41 566.0 603.6 245,20 0.004564 0.01284
33.2 218,54 18,1 304 362,15 926 147 47 5677 605,7 25420 | 0004704 | 001724
35.8 225,43 18.3 478.8 440,09 8,23 141,90 5609 6119 266,50 0.004677 0.02167
38,2 22543 18,5 504,80 463,99 7,57 145,01 570,6 6163 27030 | 0004829 | 002352
402 23233 18,7 508,20 7.43 146,41 573.0 6180 27770 | 0004958 | 002530
427 239,22 19,1 562,89 6,86 149,63 5730 6229 280,70 | 0005119 | 002519
440 246,11 195 584,12 6,65 148.80 5745 624 6 201,50 | 0005258 | 002846
452 253,01 198 606,00 6,58 148,42 575.8 625 301,00 | 0,005401 | 003107
472 259,00 20,1 631,37 6,17 149 51 5763 6283 307,10 | 0005554 | 003211
Anexo 6. Resultados de la prueba a 35 ° el 31 de julio del 2019.
. iaci6 9 corp Queap [W] 1 [%] i Calidad
Tiempo | Teompiw | Teompout | Teondom Teapin Pompin | Pompomt | Poondout Puapin Taw | Radiacion Iy [Wim'] . " . hlgnyn | B2gmsm | W3grayo | Bdaae | | . Versp,in s
[min] [=cl [Fc] el rcl [kPa] [kPa] =l Win'] | fr=lcos(@+, | o ) | p=Zez | pokgl | pang | (kg | Bkl || kg | A
0 8.7 320 30.6 1.0 311,62 190.96 17.7 3308 0.5319 567.7 604 249,80 249.80 002198 0.1046
5 93 343 320 12 311,62 190,96 18.1 0.4604 605.8 24980 0,02198 0.1046
10 9.9 36.7 34.0 1.4 346,00 197.85 18.2 0.4100 608.8 238,40 258.40 0.02468 0.1226
15 10.0 38.2 35.7 1.8 380,56 197.835 17.3 0.3662 610.2 266,50 266.50 0,02902 0.1438
20 10.7 404 37.7 1.8 413,04 201,30 17,5 0,3296 612,9 274,10 274,10 0,03201 0,1612
25 11.2 432 39.7 2.0 449 51 201.30 18.0 0.3049 616.8 281,30 281.30 003582 0.1820
30 12,6 44.1 40,1 2.8 483,98 204,75 18.8 0.2967 617.1 288.20 288.20 0,03828 0.1936
35 134 45,6 41,6 3.7 518,46 211,64 19.3 0.2814 618.6 204,70 294,70 0,03932 02145
40 14.6 47.5 434 4.7 552,93 215.09 19.7 02711 620.8 301,00 301.00 0.04143 0.2267
45 15,7 50,0 46.0 4.3 58741 22543 19,9 0,2603 6243 307.1 307.1 0,04113 0,2384

Anexo 7. Resultados de la prueba a 40 ° el 14 de agosto del 2019.
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, .
Tiempo | Teompin Teond, out Pormp,in Tamy | Radiacién I [Wim? cor . Q‘?“’ ™ hlgnsm | h2gesm | B3grayes | hdyaa m pieei] Veap,in C_nllm
min] | [q] Fel [icPa] BC | W] | = leostf)<l, Ben = om. e} (elke] | [eiike] | [kdke] |
[ 8.4 2009 204,75 17.6 3555 286.93 150,82 566.5 608.2 0.004558 0.00041 0.0503
5 9.6 329 211.64 178 416.4 336.08 151,75 568.2 608.9 0.004698 0.01284 0.0716
10 104 354 211,64 183 46,7 360,33 147,64 369.6 612,7 2 0,004681 0,01724 0,0074
15 10.9 379 218,54 18.8 4913 396.33 148.76 570.1 6164 2 0.004836 0.01976 0.1152
20 11.6 394 218.54 192 5249 423.65 617.2 2 0.004820 0.02352 0.1378
25 12.8 420 10,9 367.1 6212 2 0,004794 0,02539 0,1593
30 13.8 43,5 23 20,5 5982 621.7 2! 0.005265 0.03009 0.1815
35 14.2 44.6 23 21,0 608.4 L 623.8 2 0,005255 0,03132 0,2002
40 15,0 46,8 239, 213 668.5 6, 376.1 626,1 304, 0,005236 0,0324 0,2182
45 15.7 48.4 246, 214 689.5 6.16 577 6287 310 0.005384 0.03335 0.2300
Anexo 8. Resultados de la prueba a 45 ° el 21 de septiembre del 2019.
, .
Tiempo Pontont | Peapm Tamma T | Radiacién Ir[Wim’] C_OP . Q‘?“’ e hlgsym | h2gesm | B3gesyao | hidhass l_n[kgfﬂ Verap.in Chnl'dnd
[min] [iPa] o] Bl Wim?] | I =Teos(@)+1, | cor O =1 B s} [kTkg] | [klke] | [klkg] | [kIkg] = mikel | * e
0 311.62 18.0 17.3 3013 291.07 134,00 602.9 249,80 0.004262 0,02407
5 346,09 26.1 18.2 362.7 350.38 13530 604.6 258 .40 0.004420 0.02901
10 380,36 27,7 18,3 419.9 405,64 131,96 608.1 266,50 0,004384 0,03123
15 415,04 303 18,6 4894 472,78 133,51 609,35 274,10 0,004529 0,03311
20 44951 33.0 18.7 523.6 130,55 613.7 0.004497 0.03699
25 483,08 353 18,7 5802 127,64 617.3 0,004477 0,03828
30 518,46 374 18,9 609,3 617.6 0,004629 0,04171
35 552,93 392 19.0 627.3 126.45 618.6 301,00 0.004615 0.04498
40 38741 41,3 103 646,6 123,02 621.1 307,10 0,004503 0,04814
45 38741 43,0 19.7 6713 128,20 621,9 307,10 0,004748 0,04331
50 621.88 454 20.0 696.8 129.87 626.3 312,90 0.004884 0.04393
Anexo 9. Resultados de la prueba a 50 ° el 19 de octubre del 2019.







