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RESUMEN

En el presente trabajo de investigacion se ha disefiado un sistema de climatizacion por
absorcidn, con la finalidad de satisfacer las necesidades de confort en el puesto de salud
Montegrande, estas necesidades de confort estdn basadas especificamente en regular la
temperatura para asegurar la comodidad de los ocupantes. De modo que se ha evaluado el
potencial solar en la provincia de Jaén (radiacién solar) y la carga térmica para climatizar el
Puesto de Salud de Montegrande, dado que son los factores influyentes en el disefio del
sistema, con estos valores determinados se ha realizado los célculos de disefio de sus
componentes, los cuales son, las unidades de captacion termosolar (colectores solares), el
tanque de almacenamiento térmico y la maquina refrigerante mediante proceso de absorcion.
Del disefio del sistema se concluyd que con la instalacion de 76 metros cuadrados de area de
captacion solar se logra climatizar el 100 por ciento de la carga térmica en los meses de
verano y 90 por ciento aproximadamente en las demas estaciones, utilizando una maquina

de refrigeracion por absorcion H,O — LiBr de simple efecto.

Palabras clave: Radiacion solar, Colectores solares, refrigeracion, absorcion,

climatizacion
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ABSTRACT

In the present Work of investigation has designed a system of air conditioning by
absorption, with the purpose of satisfying the needs of comfort in the Health Post of
Montegrande, these needs of comfort are based specifically in regular the temperature to
ensure comfort of the occupants. So solar potential has been evaluated in the province of
Jaén (solar radiation) and the thermal load and the thermal load for to climatize the
Montegrande Health Post, since they are the influential factor in the design of the system,
with these determined values the design calculations of its components have been made
which are, the solar thermal collection units (solar collectors), the thermal storage tank and
the refrigerating machine by absorption. The design of the system is concluded with the
installation of 76 square meters of solar catchment area is achieved to heat 100 percent of
the thermal load in the summer months and 90 percent approximately in the other stations,

using a refrigeration machine by absorption H>O - LiBr of simple effect process.

Key Words: Solar radiation, solar collectors, refrigeration, absorption, air conditioning.
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L. INTRODUCCION

La refrigeracion por absorcion es una tecnologia que ha sido desarrollada en el siglo X V11,
si bien es cierto tuvo un cierto auge con su aparicion principalmente en los Estados Unidos,
esta tecnologia se dejo de lado con el desarrollo de los sistemas refrigerantes mediante
compresion de vapor, sistemas que ofrecian un mejor coeficiente de operacion. El
funcionamiento de un sistema de refrigeracion por absorcion se basa en aprovechar una
fuente externa de calor y mediante intercambiadores de calor realizar el cambio de fase de
una disolucion “refrigerante-absorbente” para extraer calor de un ambiente. Las fuentes de
calor puede ser la quema de combustibles fosiles, calor residual (industrias) o calor solar
utilizando colectores solares para su aprovechamiento.

Actualmente estos sistemas han recobrado importancia, principalmente por la busqueda
de diversificar la matriz energética, dada la grave crisis mundial que atraviesa el Per( y el
mundo. Si bien adn los sistemas de compresion mecanica presentan una mejor eficiencia,
estos al ser masificados representan una sobrecarga en las redes eléctricas ya que demandan
de grandes cantidades de energia eléctrica para funcionar.

En las ciudades calurosas como lo es la provincia de Jaén, la climatizacion de ambientes
es siempre una necesidad debido a las altas temperaturas que se registran a lo largo de todo
el afio, esto afecta la comodidad en lugares de masiva concurrencia que recurren a sistemas
convencionales de refrigeracion por compresién para asegurar su comodidad.

De manera que esta investigacion se plantea disefiar un sistema de refrigeracion por
absorcién evaluando el potencial solar, la carga térmica a enfriar y las altas temperaturas
para determinar la influencia que poseen al momento de su disefio. Para ello obtendremos el
historial de temperaturas de los Gltimos siete afios registrados la estacion meteoroldgica del
SENAMHI (Servicio Nacional de Meteorologia e Hidrologia), cuyos valores se ingresan a
un método de célculo de radiacion, paralelamente se calcula de carga térmica del puesto de
Salud Montegrande, obtenidos estos valores se realizan los célculos de disefio de los

elementos constitutivos del sistema de refrigeracion por absorcion.



Con esta investigacion se espera demostrar la influencia de la radiacion, la carga térmica,
y las altas temperaturas al momento del disefio, ademas de la posibilidad implementar
sistemas solares para aplicaciones similares de produccién de agua caliente sanitaria,

calefaccion y refrigeracion.

1.1. Antecedentes.

1.1.1. Nivel internacional

Estudios experimentales realizados en Alemania, y Arabia Saudita sobre sistemas de
refrigeracion solar usando agua bromuro de litio como par refrigerante-absorbente, se
basaron en el disefio de los componentes del enfriador de absorcion, los depositos de
hielo y el campo del colector solar, asi como la integracion de la unidad de adquisicion
y control de datos. Los resultados de los experimentos indicaron un coeficiente de
rendimiento de enfriador (COP) de 0,69 y una capacidad de enfriamiento de 10,1 kW a
114/23 / -2 (° C) que representa las temperaturas de la entrada del generador, la entrada
del condensador / absorbedor y la salida del evaporador, respectivamente (Sam, Said,
et. al, 2016).

Mientras que en China un estudio experimental evalud la estabilidad de un sistema
solar de refrigeracién por absorcion sometido a temperaturas variables de generacion de
entre 95 °C y 120 °C. Este estudio concluyo que el COP registra una variacion de 0,69
a 1,08 en funcién al aumento de la temperatura (Xu, Wand y Wang, 2016).

Un estudio de Modelamiento dindmico realizado en Francia analizé un enfriador de
absorcion de efecto simple que trabaja con la solucion LiBr-H2O utilizada en una
instalacion de refrigeracion solar que funciona sin ningun sistema de respaldo (caliente
o frio). El modelo numérico presentado en este documento se basa en los balances de
masa y energia de cada componente, ecuaciones de estado y ecuaciones de
transferencias de calor. (Maec, et al, 2015).

En Ecuador se disefid un sistema de refrigeracion solar mediante el software Carrier-
E20 utilizado para estimar la carga térmica, con lo que se pudo seleccionar el
equipamiento adecuado a las condiciones de ambientales del lugar y un éarea de
captacion de energia solar de 30 m? disefiada para ser abastecida con diez colectores de
tubos al vacio marca “Thermomax” (Romero y Carbonell, 2014).

En un estudio experimental realizado en China donde se construyé un sistema hibrido

para refrigeracion y calefaccion basado en un enfriador de absorcion accionado tanto



por la combustion de gas como por el agua caliente solar. El sistema tiene capacidad de
enfriamiento solar de efecto simple y enfriamiento a gas en doble efecto. Tiene las
ventajas de los sistemas de absorcion solar y de gas. Este sistema funciona accionado
por energia solar (efecto simple) cuando la energia solar es suficiente. Funciona en
modo de gas (efecto doble) cuando la energia solar no es suficiente o la temperatura del
agua caliente solar es baja. Durante todo el afio se registré y analizé la operacion del
sistema en un hotel comercial de 5 estrellas. En comparacion con el sistema de absorcion
de gas, el sistema de absorcion impulsado por gas / solar puede ahorrar el 49,7% del
consumo de gas (Sun, Xu y Wang, 2015).

1.1.2. Nivel nacional.

Estudios comparativos realizados en la Universidad Nacional de Ingenieria donde se
buscé extraer la humedad del yacén a traves de un ventilador y la misma cantidad a
través del secador solar, logré extraer con este Gltimo mas del 70% de contenido de
humedad de ambas muestras obteniéndose un producto de mejor calidad (Cortes, 2015).

Un estudio técnico basado en el analisis de localizacion y dimensionamiento del
campo solar para una central termosolar en la region Puno, analizo la radiacion solar en
la regién y las zonas de mayor potencial termosolar, cuyos resultados ha permitido
determinar la viabilidad técnica y econdmica del sistema (Terrazos, 2014).

En la costa de Lima se realiz6 un estudio sobre energia solar orientado a climatizar
una piscina con fines terapéuticos a 35 °C, demostrando la factibilidad de instalar
colectores solares para climatizar piscinas para hidroterapia y ademas en zonas de
variados climas (Rojas, 2015).

Se analiz6 numéricamente el rendimiento de un Sistema Compacto de
Calentamiento de Agua con Energia Solar (SCCAES). Para este fin se selecciono los
modelos de SCCAES OKSOL-150 y CPC. Dichos modelos fueron modelados y
simulados numéricamente utilizando el software compatible con el método de
elementos finitos de nombre ANSYS 15,0. Adicionalmente se realizé una evaluacion
experimental sobre el modelo SCCAES OKSOL 150. Los resultados obtenidos fueron
muy similares a los entregados por el software de simulacion. Finalmente se compararon
los resultados de simulacion de ambos modelos, los resultados muestran que el SCCAES
CPC es el modelo que tiene el mejor desempefio térmico. Primero porque que la

distribucion de temperatura al interior del tanque de acumulacion de agua sea uniforme



y, en segundo lugar, porque permite alcanzar temperaturas superiores a las obtenidas
con el SCCAES OKSOL 150. En el caso del SCCAES CPC se alcanza una temperatura
de 79°C mientras que en el caso del SCCAES OKSOL-150 se alcanza una temperatura
de 58°C (Pefia y Wilder, 2016).

Estudios en Junin sobre calefaccion en piscinas con energia solar térmica, buscaron
demostrar la viabilidad de la transformacion de la energia en energia térmica para el
calentamiento del agua, sobre todo en zonas de ambiente frio como la Sierra, donde el
agua corriente o de la red baja hasta los 8°C, donde se demostré que con el uso adecuado
de calentadores solares y su aplicacion para el calentamiento del agua de una piscina
semiolimpica, es posible levantar y mantener la temperatura entre 22°C y 24°C,
temperatura agradable para uso intensivo en la practica de la Natacion, con fines
deportivos y de salud (Bricefio, 2015).

En la region Ancash, se disefid cinco viviendas solares pasivas con diferentes
sistemas de calentamiento solar pasivo relacionandolas con una construccion tipica
existente para evaluarlas energéticamente, se utilizo dos métodos de analisis de
simulacion correlativa. se ha obtenido el resultado de que las edificaciones, para captar
mejor la radiacion solar, deben orientar sus aperturas en fachadas opuestas con
orientacion Este-Oeste, donde se obtiene un mejor rendimiento térmico, que cuando se
orienta al Norte-Sur. La vivienda que tiene el mejor comportamiento térmico, en
relacion a los aspectos ambientales y culturales de los habitantes de Huaraz, es la
vivienda con sistema solar pasivo directo que utiliza ventanas y claraboyas; en segundo

orden se ubican las viviendas de patio cubierto (Corrales, 2012).



11. OBJETIVOS.

2.1. Objetivo general
Disefiar un sistema de aire acondicionado solar por absorcidn para la climatizacién

del puesto de salud Montegrande — Jaén.

2.2. Obijetivos especificos
- Evaluar el recurso solar en la provincia de Jaén — Cajamarca, Perd.
- Determinar la carga térmica a enfriar.
- Dimensionar el sistema solar de aire acondicionado solar por absorcion, para
climatizar los ambientes del puesto de salud Montegrande.

- Evaluar técnica y econdmicamente el proyecto.

2.3. Hipotesis.
La radiacion solar, la temperatura y la carga térmica a enfriar influyen en el disefio
del sistema de aire acondicionado solar por absorcion para la climatizacion del puesto

de salud Montegrande - Jaén.

2.4. Justificacion de la investigacion.

Esta investigacion es importante y necesaria para las doscientas veinte familias
usuarias del puesto de salud de Montegrande que reciben el beneficio del SIS (Seguro
Integral de Salud), porque la implementacion de este sistema climatizard el recinto
convirtiéndolo en un ambiente confortable, reduciendo a un valor minimo la demanda
de energia eléctrica al basar su funcionamiento esencialmente en energia solar.

De acuerdo con el Organismo Supervisor de Energia y Mineria (OSINERGMIN,
2014). “un equipo de acondicionamiento de aire por compresion de tipo residencial con
una potencia promedio de 1,8 kW, consume 1,25 soles por hora, funcionando en dia
laboral es decir 8 horas diarias serian s/. 10, y en un mes sera aproximadamente s/. 280,
valor que corresponde solo al uso de un equipo”. Por ende, al realizar una comparativa

entre un sistema de aire acondicionado solar por absorcion y un sistema convencional



de compresion a vapor, el segundo representa ademas del costo inicial de instalacion
un costo econémico mensual considerablemente elevado, y el primero sélo representa
un costo inicial de instalacion dado que el consumo eléctrico es casi nulo ya que solo es
demandado para accionar bombas y sistemas de control en un sistema de refrigeracion
por absorcion.

Es también necesaria para todos los pequefios puestos de salud pertenecientes a esta
region del Peru porque segun los datos del Ministerio de Energia y Minas (MINEM,
2011) “el potencial de radiacion solar especificamente en la sierra y selva norte del Perd,
en promedio mensual oscila entre 4,5y 6,0 (KWh/m? - dia)”. Asi que se puede afirmar
la disponibilidad de energia solar para su aprovechamiento ya que, con la correcta
evaluacion energética, este sistema puede ser aplicado en diversos lugares de la region
ya sea para climatizacion, calefaccion o produccion de agua caliente sanitaria,
permitiéndoles de esta manera mejorar la calidad del servicio en sus instalaciones,

siendo ademas una fuente de energia gratuita e ilimitada.

2.5. Formulacion del problema.
¢Mediante qué criterios es posible aprovechar el potencial de irradiacion solar de la
provincia de Jaén para la climatizacion del Puesto de Salud Montegrande durante la

temporada calida?



1. REVISION DE LITERATURA
3.1. Energia solar térmicay radiacion solar.

La energia solar térmica es una tecnologia simple que puede ser aprovechada de una
manera muy eficaz. Su principio de funcionamiento se basa en la concentracion y
absorcién de radiacion solar para convertirlo en calor aprovechable, que puede tener
aplicaciones residenciales, asi como industriales puesto que la cantidad de energia que
la luz solar vierte diariamente sobre la tierra es diez veces mayor que la que se consume
al dia en todo el planeta (Serrano, Lopez y Garcés, 2006).

El aprovechamiento térmico de la energia solar estd basado principalmente en la
absorcion de radiacion solar, que son las radiaciones electromagnéticas emitidas por el
sol incidentes en la superficie terrestre en forma de irradiacion directa e irradiacion
difusa, se ha establecido ademas que la radiacion es la energia que sale de una fuente
emisora mientras que la irradiacion es la superficie donde incide la radiacion, la cantidad
de irradiacion se determina funcion del area incidente y su unidad es W/m?2.

Las aplicaciones de la energia solar térmica son fundamentalmente para la
produccion agua caliente sanitaria (ACS), para calefaccion y climatizacion, para
deshidratacion de alimentos y también para coccion de alimentos a través de cocinas
solares. En ese sentido el Per( se ve favorecido en este ambito ya que se encuentra
cercano a la linea ecuatorial, por lo que recibe una cantidad de radiacion
considerablemente mayor a la que reciben los paises cercanos a los polos, siendo la zona
costera la més favorecida ya que es donde se tiene un mayor indice de claridad (cielo
despejado) a lo largo del afio.

De acuerdo con los ultimos reportes del Ministerio de Energia y Minas (MINEM,
2014). Existen alrededor de 1000 colectores solares instalados en Arequipa, en
Ayacucho 44, en Lima 25, en Puno 52, en Tacna 29 y en Ancash 29 principalmente
orientados a la produccion de agua caliente sanitaria, por lo que aun queda masificar el

uso de colectores solares en todo el pais.



La energia radiante del sol se reparte segun una esfera ficticia, al extenderse por el
espacio en todas direcciones, teniendo como centro el sol y cuyo radio crece a la misma
velocidad que la propia radiacién. Por lo tanto, la intensidad en un punto de dicha
superficie esférica, al repartirse la radiacion solar sobre un area cada vez mayor, sera
tanto méas pequefia cuanto mayor sea el radio de la misma, el valor aproximado de ésta
intensidad a la distancia que se encuentra nuestro planeta del sol se conoce como
constante solar y su valor se estima en 1367 W/m?. Pero este valor varia relativamente
en funcién de la forma eliptica de la 6rbita en la que gira la tierra, siendo el Afelio la
distancia més lejana al sol y Perihelio la distancia mas cercana al sol.

Ademaés de la distancia, la atmdsfera también influye en la disminucion del valor de
la radiacién, al ser un obstaculo y produciendo los efectos de reflexidn, dispersion y
absorcidn parcial principalmente por las nubes, moléculas de aire y superficie terrestre.
A la reflectividad de la superficie terrestre se le conoce como albedo y se refiere a la
energia reflejada desde la Tierra al universo. Ademas se debe sefialar que un aumento
de losgases de invernadero del CO2, disminuye el albedo, lo mismo que el
enriquecimiento de la atmésfera en polvo atmosférico debido a erupciones volcanicas.
En ambos casos se interpone materia adicional entre la superficie del planeta y el
universo, disminuyendo asi el retorno de energia al universo.

Se ha comprobado que la mayor parte de luz y calor incide sobre las regiones
ecuatoriales o préximas a estas (valores maximos en los tropicos) y es minima en las
zonas polares. Por lo que la radiacidn que incide sobre la superficie terrestre viene dada
por la ecuacién 1.

Rg = Rair + Raif (1)

Donde: R, es la radiacion global, Ry, es la radiacion directa y Ry;f es la radiacion

difusa.

3.1.1. Irradiacién solar.

El término radiacion se aplica al cuerpo que radia, mientras que el término irradiacién
al objeto expuesto a la radiacién. Estrictamente, la superficie terrestre es irradiada y los
mapas Y tablas son de irradiacion solar, sin embargo, ain hoy en dia suele usarse el
término radiacion para referirse a la irradiacion (Guevara, 2003).

La tasa de radiacion recibida en una superficie por unidad de area se denomina

irradiancia y se expresa en unidades de potencia por unidad de area (W/m?). Mientras
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que la tasa de radiacion recibida por una superficie por un determinado periodo recibe
el nombre de irradiacion y se expresa como (Wh/m?), y esta representado por la ecuacion
2.

H= fl(t)dt (2)

La irradiacién puede ser calculada sobre una superficie horizontal inclinada o normal

a los rayos solares, como se muestra en las figuras 1, 2y 3.

Raoyos solares

/
Sombra proyectada

Plano bonzoutal

Figura 1. Irradiacion sobre un plano horizontal. Fuente: Alvarez, Montafio y Maldonado (2014).

Sombrma proyectada sobre el
plano inclinndo

Plano
inclinado

Sombra proyectada
sobre el plano
lorizontal

Figura 2: Irradiacion sobre un plano inclinado. Fuente: Alvarez, et al. (2014).



Rayos solares

Sombra pf(:r.-clad:
Recta parpendicolar a
Plano honzontal la sombra

Figura 3: Irradiacion perpendicular a la incidencia de los rayos solares. Fuente: Alvarez, et al. (2014).

3.1.2. Estimacion de irradiacion solar.

La irradiacién solar puede ser calculada tanto para un plano horizontal, inclinado o
normal a la direccion de los rayos solares. Generalmente se usan equipos de medicion
directa como solarimetro, que debe su principio de funcionamiento a la absorcion de la
radiacion solar, Pirandmetro que mide la radiacion total, también esté el piroheliometro
el cual mide la radiacion directa normal proveniente del sol, pero en ausencia de equipos
de medicion se usan modelos matematicos de estimacion en funcion de datos histéricos
de temperatura obtenidos de estaciones meteoroldgicas, los mas usados se detallan a

continuacion.

A. Modelo Angstrém-Prescott.

Es el modelo frecuentemente utilizado para estimar la irradiacién solar relativa (H/Ho)

basado en horas de sol relativas (n/N), y esta representado en la ecuacién 3.

H o aipx (3)
H,~ *7°*N

Donde: H es la irradiacion solar medida en una superficie, Ho es la irradiacién solar
en el tope de la atmosfera, a + b es valor maximo de transmisividad de la atmdsfera (t),
n es la Heliofania u horas efectivas de sol, N es la duracion astrondmica del dia para

una latitud y fecha especifica.
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B. Modelo de Hottel.

El procedimiento para la utilizacion de este modelo atmosférico es. Una vez dadas la
latitud geografica, la fecha y la hora, calcular el coseno del angulo cenital, segin lo
expuesto anteriormente; después computar los valores de la transmitancia directa y
difusa, y aplicar los mismos para periodos de una hora (Alvarez et al, 2014). Este modelo
expresa la transmitancia atmosférica t,, en funcion del angulo cenital 6,, de la altura
sobre el nivel del mar Ay del tipo de clima (r1). El modelo de Hottel esta representado

en la ecuacion 4.

k
T, = Ao+ a; xe €59z (4)

Donde: ay, a; y k son valores que para efectos de calculo son ajustados

empiricamente con ecuaciones que estan en funcion de la altitud sobre el nivel del mar.

C. Modelo Bristow — Campbell.

“La diferencia entre las temperaturas maxima y minima en un dia determinado,
depende de la relacion de Bowen, esto es, la relacion entre el calor sensible y el calor
latente. EI calor sensible depende de la irradiacion solar y es responsable de las
temperaturas maximas” (Bristow y Campbell,1984). Este modelo sugiere la estimacion
de la transmisividad o irradiacion solar relativa (H/Ho) en funcion de la diferencia entre

las temperaturas maxima y minimas (AT, °C) y es esta determinado por la ecuacion 5.

) (5)
Mesa y varas (como se cit6 en SENAMHI, 2003), establecen que, en este caso, los
valores empiricos (ag, bg y cg) tienen también un significado fisico; ag representa el
maximo valor de t que es caracteristico de cada area de estudio y ademas depende de la
contaminacion atmosférica y de la altitud sobre el nivel del mar; bg (°C™1) y cs

determinan el efecto del incremento de AT sobre la maxima t de la atmodsfera.

3.2. Sistema de climatizacion solar.
Un sistema de climatizacién solar generalmente, consta de tres partes fundamentales,
que son el campo de colectores solares, la unidad de almacenamiento de energia que es

usada para aplicaciones de acondicionamiento de aire con diferencia horaria entre la
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acumulacion de calor y su utilizacion, mas conocido como volante térmico, y por Gltimo
la maquina de refrigeracion por absorcién. Ademas de estos componentes basicos
también estan presentes la unidad terminal, el sistema de distribucion, la unidad de

control, entre otros.

3.2.1. Colectores solares.

El captador o colector solar es el componente mas importante de la instalaciéon. En
su interior se calienta el fluido calo-portante por los efectos de la irradiacion solar
incidente, y a través del circuito primario, calienta el agua que, en la mayor parte de los
casos, almacena el acumulador (Escoda, 2011).

Existen variados disefios de captadores, todos ellos tienen misién de convertir la
mayor cantidad de radiacion solar en calor Util, sus diversas configuraciones permiten
obtener temperaturas que van desde los 50 grados centigrados hasta los 2000 grados
centigrados, este amplio rango de temperaturas permite seleccionar modelos especificos
con fines concretos, dependiendo de la temperatura obtenida se clasifican en colectores
de baja, media y alta temperatura.

Los colectores solares generalmente estan asociados a un rendimiento optico (7,),
que es la fraccion entre la potencia térmica obtenida del total de irradiacion solar

incidente, carece de dimensiones y se expresa en forma porcentual.

Tabla 1

Clasificacion de colectores solares.

Clase Caracteristicas Tipos

- No utiliza ningdn
dispositivo para
concentrar

radiacion solar. o
- Colectores no vidriados.
Colectores de - La temperatura de
_ ) - Colectores de placa
temperatura baja. calentamiento del
] plana.
fluido no alcanza la

temperatura de

ebullicién.
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- Capaces de
concentrar la
radiacion solar en
una superficie
Colectores de reducida. - Colectores cilindro

temperatura media.

La temperatura de parabolicos
trabajo suele variar

entre los 100 y los

400 °C.

Capaces de
concentrar la
radiacion solar en

un solo punto.

La temperatura de

trabajo oscila desde - Colector de campo

Colectores de alta los 400 °C hasta heliostatico> 1000°C.
temperatura. maés de 1000 °C. - Colector de espejo
- Utiliza un campo parabolico 900 °C.

heliostatico, espejos
automatizados que

siguen la trayectoria
del sol y concentran

la radiacion

Nota. Fuente: Elaboracién propia tomada de Sanchez (2010).

La efectividad de absorcion de un captador o colector solar depende de las
condiciones geograficas como latitud, altura sobre el nivel del mar, sombras, cobertura
nubosa, etc. EI funcionamiento del colector se basa en las leyes basicas de la radiacion
que se propagan por el espacio en longitudes de onda corta, que cuando incide en la
superficie de un colector solar se produce una especie de efecto invernadero a pequefa
escala, donde parte de la radiacion es absorbida, otra fraccion es reflejada y la mayor

cantidad se transmite a un fluido caloportador.
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Energia solar

incidente Reflexion

Absorcion

\ Transmision

Figura 4. Irradiacion incidente sobre la cubierta transparente de un colector solar. Fuente: Fauroux y
Jagér (2012).

Estos fendmenos descritos anteriormente dependen de las caracteristicas de los

materiales que se describen a continuacion.

- Absortibidad: Esta caracteristica determina la cantidad de irradiacion absorbida
del total de la radiacion incidente.

- Absorbancia: Representa en si la capacidad de absorcion de la irradiacion
incidente.

- Emisividad: Relaciona la proporcion de energia radiada comparada con el
comportamiento de un cuerpo negro ideal, bajo las mismas condiciones de
temperatura y area incidente.

- Reflectividad: Termodindmicamente representa la parte de irradiacion reflejada
por la superficie incidente. Esta propiedad tiene carécter direccional dado que
depende de la irradiacion incidente y la radiacion reflejada, adicionalmente de su
longitud de onda.

- Transmitancia: Es un valor que determina la cantidad de radiacion solar que,
comparada con la irradiacion solar incidente atraviesa una superficie
transparente. En el andlisis energético de un colector se toma en cuenta la
transmitancia infrarroja, que es aquella para la cual la superficie transparente es
opaca. De manera que, si se puede determinar su valor para cualquier angulo de
inclinacion, ésta debe ser considerada como irradiacion incidente perpendicular
a la superficie. Una vez la energia atraviesa la superficie esta es asimilada por la
placa absorbente y los tubos conductores de fluido, quienes absorben una

fraccion de calor e incrementan su temperatura.
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La parte de energia no admitida es reflejada como irradiacion térmica en el espectro
infrarrojo y luego hacia la cubierta transldcida. La radiacion térmica reflejada aumenta
su longitud de onda por lo que, al incidir de regreso en la superficie transparente, esta
lo refleja de regreso a la placa formando lo que se conoce como “efecto invernadero”

dentro del colector.

a. Valores caracteristicos de un captador.

i. Capacidad térmica: Se determina en los ensayos de laboratorio de acuerdo a la
norma UNE EN 12975, y es una medida de inercia térmica, y en consecuencia de
la rapidez de respuesta del captador durante el calentamiento y enfriamiento.

ii. Pérdida de carga: Este valor varia en funcion de los diferentes caudales de
circulacién, normalmente se utiliza agua, por lo que los ensayos se ajustan al
fluido del circuito primario.

iii. Temperatura de estancamiento: Se denomina asi a la temperatura maxima del
colector, sin la circulacién del fluido del circuito primario, a una determinada
irradiacion y temperatura ambiente. Cabe resaltar que la temperatura de
estancamiento supone una complicacion que puede incidir negativamente en la
vida atil del captador.

iv. Area de apertura: Es la superficie visible, normalmente coincide con la superficie
del vidrio, para los tubos de vacio es el producto del diametro interno del tubo, la

longitud interna no sombreada y el nimero de tubos.

A. Colector solar plano.

Un captador solar plano, también Ilamado colector solar o panel solar térmico, es un
dispositivo que sirve para aprovechar la energia de la radiacion solar, transformandola
en energia térmica de baja temperatura para usos domésticos o comerciales (calefaccion,
agua caliente, y climatizacion, fundamentalmente). Se estima que “los colectores solares
planos pueden ofrecer temperaturas entre 50 y 200 °C, con una eficiencia promedio
entre los 40 y 60 por ciento” (p5). Este es el tipo de colector solar mas comiin, su

sencillez en su disefio hace facil su construccion e implementacion (Nandwani, 2005).
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a. Tipologias.

los captadores solares planos se clasifican en tres grandes grupos.

- Captadores planos protegidos: La cara expuesta al sol esta cubierta por un vidrio
transparente muy resistente, son los mas utilizados por que poseen un coste —
produccion muy favorable.

- Captadores planos no protegidos: carecen de aislamiento y vidrio protector,
debido a la limitada eficiencia necesita una mayor superficie para conseguir las
prestaciones requeridas.

- Tubos de vacio: poseen mayor aislamiento, se reduce la superficie de captacion

a cambio de pérdidas calorificas menores.

() (b)
D \> ﬂ
< <1
D Agua D Q Agua
V caliente calients
Agua fria
Agua fria
cubierta de vidrio — abeolvedor Tubo de vidrio

\ canal de fluido placa de ahscrcion

O 6 O O—r aislamiento I‘ @ @ @I‘ canal de fluido

Figura 5. Captadores solares: a) placa plana, b) tubos de vacio. Fuente: Romero y Carbonell (2014).

B. Colector solar de tubos de vacio.

El colector solar de tubos de vacio se diferencia del colector plano basicamente por
su aislamiento, ya que en los colectores solares planos existen pérdidas por conveccion,
mientras que en los tubos al estar al vacio estas pérdidas se reducen a valores del cinco
por ciento mejorando de esta manera hasta en un 35 por ciento su eficiencia con respecto
a los captadores planos y aumentando hasta un 196 por ciento la capacidad de captacion
en comparacion a los de placa plana.

Su composicion se basa esencialmente en tubo doble de vidrio, entre cuyas paredes
de genera un vacio elevado (0.005Pa) y el vidrio interior suele llevar un tratamiento a

base metal pulverizado para incrementar la absorcion de radiacion. Los colectores de

16



tubos de vacio suelen incorporar en su estructura una lamina reflectante por debajo de
los tubos, de manera que gracias a su forma cilindrica puedan aprovechar la reflexion
de ésta aumentando la capacidad de captacion en los tubos de vacio, los tubos de vacio
son maés eficientes en dias frios, ventosos o con nubosidad parcial.

En comparacion con los colectores planos, los tubos de vacio tienen un costo de
fabricacion mucho menor ya que son construidos en un 100 por ciento en cristal de
borosilicato que tiene un costo mucho menor que el cobre que es usado en los colectores
de placa plana. Los siguientes aspectos fundamentan las ventajas tecnolégicas de los
colectores de tubos de vacio:

- Rendimiento practicamente constante todo el afio.

- Autocontrol de temperatura (sistemas Heat Pipe — 130 °C).

- Minimizacién de la superficie de ocupacion y angulo de incidencia.

- Operatividad garantizada para la aplicacion de refrigeracion solar.

- Integracion arquitectdnica y minimizacién del impacto visual.

- Versatilidad para su mantenimiento.

- Relacion precio-calidad-prestaciones, muy favorable.
a. Tipologias.

I.  Tubos de flujo directo.

El tubo de vacio de flujo directo fue el primero en desarrollarse, y su funcionamiento
es idéntico al de los colectores solares planos, en donde el fluido caloportador circula
por el tubo expuesto al sol, el fluido de trabajo fluye directamente a través del
absorbedor dentro del tubo de vacio, debido a la transferencia directa de calor logran un
rendimiento muy elevado. En la mayoria de los casos se pueden girar para conseguir

una optima alineacion con respecto al sol. calentdndose a lo largo del recorrido.

Figura 6. Colector de vacio de flujo directo. Fuente: www.lumelco.es.
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ii.  Heat— Pipe.

El concepto Heat-pipe es una evolucion del tubo de flujo directo que trata de eliminar
el problema del sobrecalentamiento presente en los climas mas calurosos. En este tipo
de colectores, el intercambio de calor se realiza mediante la utilizacion de un tubo de
calor, que conceptualmente consiste en un tubo hueco cerrado por los dos extremos,
sometido a vacio y con una pequefia cantidad de fluido vaporizante (mezcla de alcohol)
gue se evapora al calentarse, ascendiendo hasta un intercambiador ubicado en el extremo
superior del tubo. Una vez alli, se enfria y vuelve a condensarse, transfiriendo el calor
al fluido principal. El liquido retorna por capilaridad o debido a la accion de la gravedad
y el ciclo de evaporacidén-condensacion se repite.

Este sistema presenta una ventaja en los veranos de los climas calidos, pues una vez
evaporado todo el fluido del tubo, éste absorbe mucho menos calor, por lo que es mas
dificil que los tubos se deterioren o estallen. También presenta la ventaja de perder
menos calor durante la noche, pues la trasferencia de calor, a diferencia de los tubos de
flujo directo, s6lo se produce en una direccion. El sistema de flujo indirecto obliga a una
inclinacion minima de los tubos en torno a los cinco grados para permitir la correcta
circulacién del fluido. Este sistema es 196 por ciento mas eficiente que las placas planas

tradicionales con serpentin de cobre.

Enesgia Sols
Bhsochics pot
Tuda sl Vacls

Calor absarbido pot fa
Viaeldla de Cobee
Siper Conductora

Figura 7. Colector de vacio con tubo de calor (Heat pipe). Fuente: INENCO CONICET CIUNSA (2009).

iii.  De flujo directo conducido sin Heat Pipe.

Mediante una pequefa tuberia en “U” en el interior del tubo, y en contacto con el
absorbedor, el fluido caloportador se calienta. Al no existir el proceso de cambio de
estado de los “Heat-pipe”, se pueden instalar totalmente horizontales. La diferencia
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entre este y el modelo con Heat-pipe, es la utilizacion exclusivamente de cristal, es decir,
sin la utilizacion de cobre como el modelo Heat-Pipe, lo que hace reducir sus costos de
fabricacion enormemente, asi como en el caso de mantenimiento. Ademas, llegan a ser
166 por ciento mas eficientes que las placas solares planas (con serpentin) y 30 por
ciento mas eficientes que los tubos de vacio con Heat-Pipe o tubo de cobre.

Lamina de aluminio

Enfrada de fluido frio Tubo colector avanzado
I /
@
| S

Salida de fluido caliente Tubo de cobre en forma de U

Figura 8. Tubo de flujo directo conducido. Fuente: www.energiasolar.lat.

C. Colector cilindro parabolico.

Los colectores solares cilindro-parabdlicos con captadores solares de concentracion,
y estd compuesto basicamente por un espejo cilindro parabolico que refleja la
irradiacion solar directa, concentrandola sobre un tubo absorbente colocado en la linea
focal de la pardbola. Una caracteristica importante en estos colectores es que pueden

lograr temperaturas hasta 400 grados centigrados con una buena eficiencia
termodinamica.

Rayos Solares
Detalle del recibidor

Recibidor
c:_.‘b""'a Pardbola
vidri
Mecanismo
Tubo de
recibidor uimiento
solar

Figura 9. Esquema colector solar cilindro parabélico — parabélico. Fuente: CIRIA (2010).
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D. Disco parabdlico.
Este tipo de captadores concentran los rayos solares en un punto focal que se mueve
junto con el disco haciendo seguimiento al movimiento solar, con la finalidad de

maximizar la recepcion y aumentar su eficiencia Optica. Su ventaja en que no requieren

{:} \ ReceptoriMotor

agua de refrigeracion.

Figura 10. Esquema del receptor de disco parabélico. Fuente: UTFSM, estudio de contribucién de ERNC
al SIC al 2025 (2008).

3.2.2. Sistema de acumulacion térmica.

Un sistema de acumulacion térmica cumple dos funciones principales que es el
almacenamiento de energia, y el intercambio de calor, preferentemente, el sistema de
acumulacion estd constituido por un solo depoésito, que debe tener una configuracion
vertical y estard ubicado en los interiores de un recinto. Dado que la energia solar
térmica es intermitente y mayormente la demanda no coincide con la disponibilidad de
energia, es necesario incluir en los procesos de conversion foto-térmica algin tipo de
sistema de almacenamiento de energia, de esta manera el exceso de energia térmica
producida durante el dia es acumulado para un uso postrero en dias nublados o durante

las noches.

perfil de ganancia
de energia solar  —_

energia
perfil de la

almacenada
///// demanda térmica \
suministro desde suministro directo suministro desde
almacenamiento | almacenamiento

"M B 12 6 "
horas de sol

tasa de energfa

Figura 11. Almacenamiento de energia térmica en un dia. Fuente: Placco y Saravia (2009).
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Por lo que el almacenamiento de energia se tiene que realizar teniendo en cuenta los
siguientes factores.
- El tipo de colector solar y la fraccion de aporte solar.
- Las unidades de almacenamiento.
- Los aparatos de conversién (tales como acondicionadores de aire 0 motores),
cargas, suministros de energia auxiliar y la forma en la que se suministra.
- Los sistemas de control.

- Lanaturaleza de las cargas que se pueden esperar en el proceso.

El almacenamiento de energia de puede realizar de diferentes maneras, y pueden ser.
- Enforma de calor sensible: Se aplica cuando el calor almacenado es transferido
hacia un medio liquido, sélido o gaseoso, aumentando su temperatura.
- Enforma de calor latente: Como calor de fusion en sistemas quimicos.
- Enforma de calor sensible y latente: El calor almacenado entrafia una variacion
de temperatura y un cambio de estado del sistema receptor (solido o liquido), la

restitucién del calor corresponde al cambio de estado inverso.

De modo que la eleccion del medio de almacenamiento depende de la naturaleza
del proceso, para el caso de calentamiento de agua resulta conveniente almacenar la
energia en forma de calor sensible, en cambio si se usan colectores de calentamiento
para acondicionamiento de aire, el almacenamiento puede ser tanto en forma de calor
sensible como latente. “Los sistemas de acumulacion térmica por lo general se dividen
en dos grandes grupos, los sistemas de acumulacién térmica con agua y sistema de
acumulacion térmica con hielo” (Bravo y Bermddez, 2014).

i.  Sistema de acumulacion térmica con agua: Son aquellos donde el agua es
almacenada en tanques de acumulacion enfriandose a la temperatura mas baja
posible, mediante el empleo de maquinas frigorificas. Estos sistemas
requieren un volumen de almacenamiento considerable, de modo que los
tanques de agua helada usan la capacidad del calor sensible del liquido para
almacenar la capacitancia de enfriamiento que generalmente esta entre 4 y 7
grados centrigrados.

ii.  Sistema de acumulacion térmica con hielo: Estos sistemas se caracterizan por

almacenar grandes cantidades de energia térmica a temperaturas casi

constantes, porque dependen del calor latente asociado con el cambio de
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estado fisico o cambio de fase. Los sistemas de hielo usan tanques pequefios
y ofrecen un alto potencial debido a las bajas temperaturas, pero requieren
equipos de enfriamiento mas comoplejos y costosos, (Bravo y Greter, 2014).
Los sistemas de hielo usan el calor latente de fusion del agua (335 KJ/Kg)

para almacenar la capacidad de frio.

Unidad de fuente de calor Unidad de fuente de calor
Conducto de sire
Equipo Equipo
> acondicionador acondicionador
de aire de aire

Cuba téermica
de hielo

Cuba térmica de agua

a)

Figura 12. Sistemas de acumulacién térmica a) con agua y b) con hielo. Fuente: Bravo y Greter (2014).

Las caracteristicas principales de un sistema de almacenamiento de energia térmica

son:

- Su capacidad por unidad de peso o de volumen.

- El rango de temperaturas entre las cuales funciona, es decir la temperatura a la
que se le aplica y extrae calor del sistema.

- Los medios para aplicar y extraer calor y las diferencias de temperatura
asociadas con ellos.

- Laestratificacion de la temperatura en la unidad de almacenamiento.

- Lanecesidades energéticas para afiadir o extraer calor.

- Los contenedores, depositos y otros elementos extructutrales asociados con el
sistema de almacenamiento.

- Los medios para controlar las pérdidas térmicas de almacenamiento.

- Su coste.
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a. Almacenamiento de calor sensible con agua.

El agua es un elemento util, barato y facilmente disponible para el almacenamiento
de calor sensible, en forma de agua caliente sanitaria y agua para calefaccion o
refrigeracion. La energia térmica solar se aplica al gasto G que pasa por el colector y
se extrae mediante un gasto m de agua sanitaria, calefactora o de refrigeracion en la
unidad de almacenamiento, en donde se produce el intercambio térmico entre dichos
fluidos. Si los sistemas estan bien disefiados, los costes de bombeo son pequefios y de
facil calculo; tanto las unidades de almacenamiento de agua, como el colector, pueden

funcionar en circulacion natural o forzada.

Te2 agua
‘ M agus
| Toso ‘ agua

: |

Colector
Deposito a Tgep
.
G !
o Al colector \ T
Tez Retorno
Taep agua
Bomba de

recirculacion

Figura 13. Unidad de almacenamiento de agua con circulacion de agua para el intercambio de energia

entre el colector y la unidad terminal. Fuente: Nacif (2011).

Dada la necesidad de obtener un intercambio de calor lo mas eficiente posible, el
sistema de almacenamiento debe contener un intercambiador de calor que permita
cumplir con los requerimientos del sistema de modo que su potencia minima se
determinara para las horas centrales del dia suponiendo una radiacion de 1000 W/m? y
un rendimiento de la conversion de la energia solar a calor del 50 por ciento, de manera

que se cumpla la condicion de la ecuacion 6.

P >500xA (6)

Donde P es la potencia minima del intercambiador (Watt) y A es el area de captadores

(m?).
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3.2.3. Maquina de refrigeracion por absorcion.

Las maquinas de refrigeracion por absorcion basan su funcionamiento en la
capacidad que poseen algunas sustancias tales como el agua y algunas sales como el
bromuro de litio, para absorber en fase liquida vapores de otras sustancias como el
amoniaco Y el agua. Dado que no existe una clasificacion especifica de las maquinas de
absorcion, aun asi, algunos fabricantes los agrupan por conceptos como “efecto” y

“etapa” por lo que se describe de la siguiente manera.

- Efecto: Aqui se hace referencia al generador de la maquina, ya que es un
dispositivo donde se produce el vapor refrigerante mediante ebullicion, por lo
tanto, una méaquina de simple efecto posee un generador, de doble efecto dos

generadores, etc.

- Etapa: Hace referencia al absorbedor de la maquina, por el elemento donde se
produce la absorcion del vapor refrigerante. Por ejemplo, una maquina de simple

etapa tiene un absorbedor, de dos etapas dos absorbedores, etc.

Tipos de mezclas refrigerante absorbente que son utilizadas para el accionamiento de
una maquina de refrigeracion por absorcion.
- HxO / LiBr: Mezcla agua bromuro de litio donde el refrigerante es el agua vy el
absorbente es el bromuro de litio.
- NHs/ HO: El refrigerante es el amoniaco y el absorbente es el agua.
- LINO3/ H2O: El refrigerante es el nitrato de litio y el absorbente es el agua.

- NaSCN / H:O: El refrigerante es el tiocianato sodico y el absorbente es el agua.

Dada la diversidad de mezclas, también existe diferenciacion de la maquina de
acuerdo a su sistema de condensacion y puede ser condensada por agua donde el fluido
provoca la condenacién del refrigerante que es el agua, ademas lleva asociadas una torre
de refrigeracion. Condensada por aire el fluido provoca la condensacién cuando el
refrigerante es aire. Las fuentes de calor que suministran la energia calorifica a la
maquina de refrigeracion pueden ser de llama directa, donde utilizan el calor aportado
por los productos de la combustion, para calentar la disolucion procedente del
absorbedor y llevarla al punto de ebullicion. Se utiliza, para tal fin, un quemador de un

combustible fosil (liquido 0 gaseoso).
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De tipo indirecto donde el calor es suministrado a través de un elemento intermedio
que puede ser un intercambiador de calor. El fluido caliente puede proceder de un fluido
térmico, de la recuperacion de calor de una fuente residual, de una instalacién de energia

solar, o de una caldera de gas.

Figura 14. Maquina de refrigeracion por absorcion. Fuente: Ciberevolution (2011).

A. Ciclo de simple efecto.

La concepcidn habitual de una maquina de absorcion es la de aquella que desarrolla
un ciclo frigorifico aprovechando la capacidad que tienen algunas sustancias, tales como
el agua y algunas sales como el Bromuro de Litio, para absorber en fase liquida vapores
de otras sustancias tales como el amoniaco y el agua, respectivamente, (Marcos, 2008,
p.37). En las maquinas de absorcion el tradicional compresor mecanico es sustituido por
un conjunto denominado compresor térmico, formado por dos intercambiadores de calor
y masa (generador y absorbedor), un recuperador de calor, una bomba y una valvula de

expansion.

El funcionamiento de una maquina de absorcidn es posible mediante el intercambio
de calor con cuatro focos generador, absorbedor, condensador y evaporador, lo que
implica la absorcion de un refrigerante en un absorbente o medio de transporte, el
sistema de mayor uso es el de Amoniaco — agua (NHs — H2O) que fue patentado por
Ferdinand Carré en 1859, también existen otros sistemas tales como agua-bromuro de
litio (H20 - LiBr) y agua-cloruro de litio, en esos sistemas es el agua el que cumple la

funcién de refrigerante estos sistemas se limitan a aplicaciones como el
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acondicionamiento de aire donde la temperatura minima esta con encima del punto de

congelacion del agua, (Marcos, 2008, p.37).
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Figura 15. Ciclo de refrigeracion por absorcion de una maquina de simple efecto. Fuente: Albert et al.
(2008).

B. Principio de funcionamiento.

El funcionamiento de la maquina de refrigeracion por absorcién es el siguiente. La
disolucion contenida en el absorbedor se bombea hasta el generador, que trabaja
aproximadamente a la misma presion que el condensador. En el generador se transfiere
calor, por medio del cual la disolucidn alcanza la temperatura de ebullicion separandose
vapor refrigerante. La disolucidn restante rica en absorbente, cierra el ciclo retornando
al absorbedor, mientras que el refrigerante lo hace a través del condensador y el
evaporador, de igual forma que en una maquina de compresion mecanica.

El refrigerante torna al estado de vapor en el evaporador, a baja presion y
temperatura, para ser absorbido exotérmicamente en el absorbedor por la disolucion
concentrada procedente del generador. El refrigerante circula sucesivamente a traves del
condensador, de la valvula de expansion, del evaporador y del absorbedor. En el

condensador el vapor refrigerante se transforma en refrigerante liquido a la temperatura
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de condensacion cediendo el calor de condensacion al foco que se encuentra a la
temperatura del condensador. A continuacion, pasa a través de la valvula de expansion
en un proceso isoentalpico en el cual reduce su presion evaporandose parcialmente y

reduciendo su temperatura hasta la de evaporacion.

En estas condiciones el refrigerante llega al evaporador donde recibe el calor del local
que provoca su completa evaporacion a la temperatura del recinto. En estado de vapor
saturado el refrigerante accede al absorbedor, donde se pone en contacto con la
disolucién concentrada procedente del generador, que absorbe el vapor y lo transforma
en estado liquido (calor de condensacién), al mismo tiempo que diluye la disolucién en
bromuro de litio (calor de dilucidn). El calor de absorcion, que es la suma del calor de

condensacion mas el calor de dilucién, se transfiere a la temperatura del recinto.
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Figura 16. Comparativa entre un compresor térmico y compresor mecanico. Fuente: Marcos (2008).

Los ciclos termodindmicos de enfriamiento, tanto el de compresion como el de
absorcion cumplen la funcién de extraer el calor existente en un ambiente para luego
conducirlo y disiparlo en otro lugar, para llevar a cabo su funciéon la méaquina
refrigerante utiliza un fluido refrigerante y uno absorbente, que poseen ademas gran
afinidad entre si. Entre las combinaciones mas utilizadas estan las de Amoniaco — agua
(NH3 — H20) y agua — Bromuro de Litio (LiBr — H2O) este ultimo puede llegar a un
COP de 1,2 a mas con respecto a la energia consumida al aplicarse en una maquina de
doble efecto. Una maquina de refrigeracion por absorcion consta de cuatro circuitos

(intercambiadores de calor).
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Este sistema es atractivo econdmicamente si se cuenta con fuentes de calor de bajo
costo, como es la energia geotérmica, energia solar, calor residual en centrales

termoeléctricas, etc. Y que pueden entregar calor entre los 100 °C y 2000 °C.

C. Componentes.
a. Generador.

En este elemento se suministra calor a alta temperatura normalmente son 85 a 100
grados centigrados con la finalidad de evaporar el refrigerante separandolo de
absorbente. EIl calor transferido se transmite a través de agua caliente, que circula a
través de tubos sumergidos en la solucion refrigerante-absorbente. Esta solucién asimila
calor del agua o vapor temperatura elevada provocando la evaporacion de la solucion,
separando al refrigerante del absorbente al producirse la evaporacion y recobrar una

fraccion del absorbente de la solucion liquida.

b. Absorbedor.

Es uno de los elementos méas trascendentes de una maquina de refrigeracion por
absorcion, y cumple la funcién de unir dos corrientes. En el interior del absorbedor el
vapor de refrigerante es absorbido por el absorbente y dado que es un proceso
exotérmico, este es conducido al agua de enfriamiento que recorre los tubos dentro del
absorbedor. La absorcion del vapor del refrigerante crea un espacio de baja presion al
interior del absorbedor que junto a la consonancia del absorbente por el agua en esta
ocasion de BrLi/H20 impulsa un flujo constante de vapor de refrigerante proveniente
del evaporador.

Su operacion incide directamente al sistema en su conjunto. El disefio de los
absorbedores es un punto critico, originado por la complejidad que significa la
transferencia de masa y calor. Un intercambio de calor efectivo en el absorbedor esta
sujeto principalmente a la excelente combinacion entre el vapor y la solucion de trabajo
y a la mayor area de contacto posible entre la pared del intercambiador y la solucion
(Ortega, 2017).
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Figura 17. Absorbedor en una maquina de absorcion. Fuente: Ortega (2017).

Los absorbedores se catalogan dependiendo del flujo continuo o discontinuo de las
fases liquida y de vapor; por lo que es posible hallar absorbedores con fase liquida y
vapor continuos, con fase vapor continuo y de liquido discontinua, y finalmente estan

los que la fase vapor es discontinua y la fase liquida continua (Ortega, 2017).

a) Absorbedor de fase vapor y liquido continuo. Es aquel donde la fase liquida esta
formada por una pelicula descendente en contacto con la fase de vapor, las
disposiciones pueden ser tanto de tubos verticales como horizontales.
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Figura 18. Configuracion horizontal y vertical de Absorbedores con fases vapor y liquida

continua. Fuente: Ortega (2017).

La disposicion de tubos horizontales es la mas empleada en las enfriadoras de
agua de H20-BrLi. Donde, el enfriamiento de la solucion se lleva a cabo con el uso
del agua proveniente de la torre de refrigeracion que circula por el interior de los
tubos horizontales. La disposicidn de tubos verticales es versatil, dado que se puede
emplear agua fria o grandes cantidades de aire para difuminar el calor generado. La

disposicién de pelicula descendente aumenta los coeficientes de transferencia de
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b)

calor y disminuye la perdida de carga, mas su correcto funcionamiento esté sujeto
a la existencia de una eficiente distribucion de la solucion.

Absorbedor con fase tipo vapor continuo y liquido discontinuo. La absorcion del
vapor por la solucion y la disipacion de calor se llevan a cabo de forma separada.
Primero la solucion entra en contacto con la fase vapor. Mediante el uso de
aspersores en una camara adiabatica se introduce la corriente de vapor, donde es
atomizada la corriente liquida. Con la absorcion llevada a cabo, la solucidn rica en
refrigerante atraviesa el intercambiador de calor donde se disipa el calor de
absorcion. Siguiendo el proceso, una fraccion de la solucién enfriada es recirculada
y llevada al generador con la finalidad de incrementar la absorcion.

Como resultado del proceso de absorcion adiabatico, la solucién incrementa su
temperatura, es aqui donde el proceso de absorcion se detiene dado que la presion
de saturacién y presion capilar de la gota igualan la presion de la cdmara. La tension
superficial de la produccion de gotas causa una presion de capilaridad que es
inversamente proporcional al didmetro de las gotas. Para superar la presion capilar
y penetrar la gota es necesario que la fase vapor del refrigerante sea absorbida, para
ello la presion del absorbedor debe superar la suma de la presion de saturacion de
la solucion y la presion capilar de la gota. En consecuencia, hay un diametro 6ptimo

para el cual se produce la maxima absorcion (Ortega, 2017).
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Figura 19. Absorbedores con fase vapor continuo y liquido discontinuo. Fuente: Ortega (2017).

Absorbedores tipo fase vapor discontinuo y liquido continuo. También denominado
absorbedor de burbuja porque son del tipo inundado. Esto es, la solucion con escaso
refrigerante es llena el interior del canal central mientras que el vapor es agregado
a manera de burbujas. La disipacion de calor de lleva a cabo mediante agua de

enfriamiento que atraviesa la parte externa del dispositivo.
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C.

Para incrementar el potencial del absorbedor se acostumbra ubicar diversos
canales en paralelo con repartidores de solucion y de vapor en el lado inferior y un
captador que recoge la solucion concentrada en el lado superior. La disposicién de
burbuja es sugerida en sistemas de refrigeracion por absorcion de NH3-H20,
debido al excelente mojado solucién-pared. El flujo bifasico que recorre el interior
del absorbedor toma diferentes clases de regimenes que son: agitado, tapones y de

burbuja.

- Elflujo agitado esta caracterizado por tener una configuracion indefinida de

la fase vapor causada como consecuencia de ingreso de la solucion y vapor.

- Enelflujo tapon la fase gaseosa sube en forma de balas alargadas, de tamafio
considerable comparado con la seccion del tubo, estan ademas distanciadas
por liquido. Este comportamiento es preponderante en todo el absorbedor.

- El flujo de burbuja es identificado por burbujas de pequefias proporciones

distanciadas unas de las otras, por grandes cantidades de liquido.

Solucién pobre

7 —
LE0 e Zona burbuja
enfriamiento
%r
Zona
Tapones
Zona agitada
i _ﬂ < .-\gu'a de.
Vapor — ; = enfriamiento W\

Solucion rica

Figura 20. Absorbedor de burbuja. Fuente: Ortega (2017).

Condensador.

En este elemento el vapor refrigerante proveniente del generador se condensa en un
intercambiador de calor, y es acumulado en la parte inferior donde a través de una
valvula se descarga en el evaporador. Comunmente el sistema de enfriamiento de agua
estd conectado a una torre de refrigeracion debido a las grandes cantidades de calor que

se tiene que disipar (Ortega, 2017).
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Figura 21. Condensador de una maquina de absorcion. Fuente: Ortega (2017).

d. Evaporador.

Este elemento es esencialmente intercambiador de calor donde el refrigerante sufre
un cambio de fase con lo cual se extrae el calor del espacio demandante de refrigeracion.
Los evaporadores para refrigeracion pueden ser catalogados en funcion a la forma de
alimentacién y son evaporadores por expansion directa o por inundacion. En los
evaporadores por expansion, el vapor es ligeramente sobrecalentado y se agrega en
pequefias cantidades para establecer una zona de vaporizacion completa al final del
equipo. En el caso del evaporador por inundacion, la cantidad de refrigerante supera el

volumen evaporado.

Un evaporador de expansién directa usualmente se aplica a sistemas de pequefia
capacidad y que poseen disefios compactos por lo que requiere de un dispositivo de
control de flujo que puede ser una valvula de termo expansion o un tubo capilar (Ortega,
2017).

Refngerante
vaper

“vaporador-

r
Bomba recirc
evaporador

Figura 22. Evaporador de una maquina de absorcion. Fuente: Ortega (2017).

El accionamiento de la maquina de absorcién genera demanda de cargas energéticas

en cada uno de los circuitos las cuales pueden ser evaluadas con la ecuacion 7.
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Q = mxCpx (At) (7)

Donde: Q es la demanda térmica (calor demandado) que depende del circuito a
analizar (kW), m el flujo mésico, que representa el caudal volumétrico del fluido que
circula en cada circuito por la densidad del fluido a temperatura promedio de entrada y
salida (kg/s); Cp es la capacidad calorifica del agua a la temperatura media entre la
entrada y la salida en el circuito (kJ/kg K); At es la diferencia de temperatura de entrada

y salida en cada intercambiador (°C) (Fauroux, Diaz, Blanco y Deagetani, 2016).

3.2.4. Coeficiente de funcionamiento los ciclos de absorcion (COP).
El Coeficiente de funcionamiento mide la eficiencia de operacion de un sistema de

refrigeracion y esta representado por la ecuacion 8.

Calor absorbido por el refrigerante al evaporarse

COP =
calor suministrado al refrigerante + trabajo de la bomba

Qk
COP = —— 8
Q¢+ Wp (8)

Donde: Qg :Calor de evaporacion, Q: Calor de generacion, Wp: trabajo suministrado

por la bomba.

Tabla 2

Variacion del COP para diferentes combinaciones refrigerante absorbente.

Parametro/ ) Ho-  Nhs-

] Libr - H20 H>0 - Nhs ] ]
Fluido Licl Lino3
Efecto Simple Doble Triple Mitad Simple GAX! Simple Simple
Temperatura
enel 70 — 120- 200- 50- 70- 150- 65- 80 -

generador 120 170 250 70 140 220 110 110
°C)

06- 11- 14- 03- 05- 07- 06- 06-
COP 0,75 1,3 1,7 035 07 0,9 0,7 0,7

Nota. Fuente: Diaz y Monteagudo. (2010, p23) cita Larbus y Corona (2013, p15).
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3.2.5. Mecanismos de transferencia de calor en una maquina de refrigeracion.

La cantidad de calor que se puede transferir de un sistema a otro de debe gracias a la
diferencia de temperatura existente entre ambos. En ingenieria principalmente en el
disefio de materiales, equipos, o sistemas que interacttan con el calor, se hace necesario
determinar la razén de transferencia de calor en los mismos, ya que de ésta manera se
puede conocer el rendimiento de éstos. La transferencia de calor se lleva a cabo a través
de tres mecanismos diferentes, y son conduccion, conveccién y radiacion y todos ellos

necesitan de una diferencia de temperatura para llevar a cabo la transferencia de calor.

A. Conduccién.

“La conduccion es la transferencia de energia de las particulas mas energéticas de
una sustancia hacia sus adyacentes menos energéticas” (Cengel, 2007). La conduccion
esta presente tanto en solidos, liquidos y gases. La velocidad o razén de conduccion de
calor de un material depende de su configuracion geométrica su grosor y la composicion
con el que ha sido fabricado, por lo tanto, se ha demostrado que la rapidez de conduccion
de calor en una placa plana es correspondiente a la variacion de temperatura a través de
ésta y la superficie que transmite este calor, pero es inversamente proporcional al
espesor de esa capa, y se define con la ley de Fourier de conduccién de calor expresada

por la ecuacién 9.
Qcond = —KA ;l_z ( 9)
Donde dT/dx es el gradiente de temperatura que define la razén de cambio de la
Temperatura con respecto al espesor.

i. Conductividad térmica: Se ha demostrado que los materiales distintos
acumulan calor de diferentes formas es por ello que se reconoce la importancia
de una propiedad de los materiales denominada calor especifico C,, como una
medida de la capacidad de un material para almacenar energia térmica. De la
misma manera en que es posible conceptuar la conductividad térmica K como
la capacidad que posee un material para transmitir calor por conduccion y se

expresa en funcion de W/m.°C.
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Figura 23. Rango de la conductividad térmica de diversos materiales a la temperatura
ambiente. Fuente: Cengel (2007).

ii. Difusividad térmica: Es la razon de calor conducido a través del material y el
calor acumulado por unidad de volumen (cuan rapido se difunde el calor por
un material), es otra de las propiedades de gran importancia en el analisis de

conduccidn de calor mediante conduccion (Cengel, 2007) y se representa en la
ecuacion 10.

Calor conducido K

- = 10
Calor almacenado  pCp (10)

Donde K es la Conductividad térmica, Cp la Capacidad calorifica de un

material y p la densidad del fluido caloportador.

B. Conveccion.

“La conveccion representa la transferencia de energia de una superficie solida y un
liquido o gas adyacentes que estan en movimiento” (Cengel, 2007). Este efecto combina
la transferencia de energia por conduccion y el movimiento de fluidos, por lo que
mientras mas veloz es el movimiento de un fluido mas rapido es la transferencia de calor
por conveccion.

La conveccion se le llama conveccion forzada si el fluido se ve obligado a fluir sobre
la superficie por un elemento externo que puede ser un ventilador, una bomba o el viento

mismo. Muy por el contrario, recibe el nombre de conveccion natural si el movimiento
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del fluido es inducido por las diferencias de densidad provocadas por el cambio de
temperatura en el fluido. Segun la ley de enfriamiento de Newton la velocidad de
transmision de calor por conveccion es proporcional a la variacion de temperatura y se

expresa en la ecuacion 11.

Qeonv = hAs(Ts — To) (11)

Donde h es el factor de transmision de calor por conveccion en W/m? °C, A; es el
Area superficial a través del cual tiene lugar la trasferencia de calor por conveccion, T
representa la temperatura a la que se encuentra la superficie y T,, Es la temperatura del
fluido alejado suficientemente de la superficie. El factor de transmision de calor por
conveccidn es un parametro mas no una propiedad dado que esta en funcion de variables
como la geometria de superficie, el tipo de movimiento del fluido y las caracteristicas

del mismo.

C. Radiacion.

Es la energia emitida por la materia en forma de ondas electromagnéticas o fotones
como consecuencia del cambio en la configuracién electrénica de sus atomos o
moléculas, la radiacion necesita un medio por el cual transmitirse de modo que no sufre
atenuacion en el vacio. Existen diversos tipos de radiacion entre los mas comunes estan
los rayos x, los rayos gamma, las microondas, las ondas de radio y television, pero en
esta investigacion nos interesa el estudio de la radiacion térmica que se genera en un
cuerpo o materia debido a su temperatura. “Todos los cuerpos cuya temperatura es
superior al cero absoluto desprenden radiacién térmica" (Cengel, 2007).

De acuerdo con la ecuacion de Stefan Boltzmann un cuerpo negro ideal emite
radiacion a una razén maxima, por lo que una superficie real emite una radiacién menor
a la desprendida por un cuerpo negro a igual temperatura. En consecuencia, se usa el
término “emisividad” para determinar lo proximo que esta una superficie de ser un

Cuerpo negro y esta entre valores de 0 <€ < 1.

Qemitida = €0 T¢ (12)

En la ecuacion 12, se representa la razon de radiacion en una superficie real.
Donde: o: Constante de Stefan Boltzmann (5.67 X 108 W/m2.K*), A: Area superficial

m? y T,: Temperatura superficial K.
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Otra relevante caracteristica inherente a la radiacion de una superficie es su
absortividad (a), la misma que es la fraccion de radiacion admitida por una superficie
objeto de radiacion, como la emisividad su valor esta entre 0 < a. < 1. Por lo que se
establece que un cuerpo negro es un absorbente perfecto y emisor perfecto (Cengel,
2007). La velocidad a la cual una superficie absorbe la radiacion se muestra en la

ecuacion 13.

Qabsorbida = @ Qincidente ( 13)

Donde a es la absortividad de la superficie Y Qincigente €S l1a razon de irradiacion
incidente en una superficie, en superficies opacas la irradiacion incidente no absorbida

se refleja.

Qim‘ide.me
Qm‘: (1-a)0.

=incidente

Q:\bs et Qinuidculc

Figura 24. Absorcién de la radiacién incidente sobre una superficie opaca de absortividad a. Fuente:
Cengel (2007).

Cuando una superficie de emisividad € y area superficial As, a una temperatura
termodinamica T, se encuentra completamente encerrada por una superficie mucho
mayor (0 negra), a una temperatura termodindmica Ty;,-04, Y Separada por un gas (como
el aire) que no interfiere con la radiacion, la razon neta de la transferencia de calor por

radiacion entre estas dos superficies se representa en la ecuacion 14.
Qrad. = e0As(T¢ — T;lred.) (14)

La transmision de calor por irradiacion a una superficie, o desde la misma, envuelta
por un gas como el aire, sucede en la misma direccién a la conduccién o conveccion, si
se tiene una circulacion abundante del gas entre esa superficie y el gas. De modo que,
la transmisidn total de calor se establece al adicionar el aporte de los dos procesos de
transmision. Por sencillez y conveniencia esto se realiza frecuentemente a través de la

determinacién de un factor conexo de transmision de calor, h.ompinado. abarcando dos
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mecanismos tanto de la conveccion como de la radiacion. (Cengel, 2007, p.29).
Entonces, la razon total de transmision de calor a una superficie, o desde ésta, por

conveccion y radiacion se determina en la ecuacion 15.

Qtotal = hcombinado As( Ts — Te ) ( 15)

La radiacion suele ser relevante en comparacion a la conduccién o a la conveccién
natural, pero infimo con respecto a la conveccién forzada, por lo tanto, en aplicaciones
de conveccion forzada los valores de transferencia de calor por radiacion son
despreciables en especial en superficies con bajas emisividades y temperaturas bajas o

moderadas.

3.2. Acondicionamiento de aire.

La American Society of Heating, Refrigerating and Air Conditioning Engineers
(ASHRAE) define el acondicionamiento del aire como: “El proceso de tratar el aire, de
tal manera, que se controle simultdneamente su temperatura, humedad relativa, limpieza
y distribucion, para que cumpla con los requerimientos del espacio acondicionado”,
(2009). Se define ademas al acondicionamiento de aire como el proceso de tratamiento
del mismo en un ambiente interior con el fin de establecer y mantener los estandares de
temperatura, humedad, limpieza y movimiento, Pita (2014).

El acondicionamiento de aire es considerado el proceso mas profundo de la
regulacién del aire ambiente en los locales habitados; consiste en tratar las condiciones
de temperatura (calefaccion o refrigeracion), humedad, limpieza (renovacién, filtrado)
y la circulacion del aire adentro de los locales. El acondicionamiento de aire data desde
muchos siglos atras aproximadamente desde el siglo XV, sin embargo, fue desde el siglo
XIX cuando que se hizo efectivo el desarrollo de la calefaccion, ventilacion y
acondicionamiento de aire (HVAC) por sus siglas en inglés (Heating, Ventilating and
air conditioning), para el afio 1985 se registro en Estados Unidos de Norteamérica una
inversion de 25 mil millones de dolares en sistemas HVAC.

La mayoria de sistemas de climatizacion o acondicionamiento de aire se usan para
dar confort a las personas, o en el control de procesos. También se usa el
acondicionamiento de aire para obtener las condiciones que se requieren en diferentes
procesos. Por ejemplo, instalaciones textiles, de imprenta, asi como salas de

computadoras, y las instalaciones médicas que necesitan determinados niveles de
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humedad y temperatura para un correcto funcionamiento. Un sistema de
acondicionamiento de aire puede proporcionar calefaccion, enfriamiento o ambos. Para
el correcto acondicionamiento de aire es necesario controlar las siguientes variables o
condiciones de disefio.

- Temperatura: La temperatura del aire se controla calentandola o enfridndola.

- Humedad: La humedad es el contenido de vapor de agua en el aire, se controla
agregando o eliminando vapor de agua en el aire (Humidificacion y
deshumidificacion).

- Limpieza: La calidad de aire se controla ya sea mediante filtracion o ventilacion,
el primero usa filtros para eliminar los contaminantes y el segundo renueva el
aire interior con aire exterior reduciendo la concentracion de contaminantes en
el ambiente.

- Movimiento: ElI movimiento del aire se refiere a su velocidad y a los lugares

donde se distribuye, se controla con la adecuada distribucion de aire.

3.2.1. Tipos de sistemas de acondicionamiento de aire.

i. Sistema hidroénico de enfriamiento (solo agua).

Este sistema cumple la funcion de enfriar el agua en un equipo de refrigeracion,
Ilamado enfriadora de agua, con el uso de una bomba se hace circular el agua y pasa a
cada ambiente a través de tuberias entrando a una unidad terminal, el aire caliente del
cuarto pierde su calor en el agua fria de la unidad terminal. Como esta agua se calienta

debe ser recirculada por la maquina de refrigeracion para volver a enfriarse.

p—3- A Olros recintcs

Fuente de enfriamiento Recinto Z’ Ganancia de calor
{enfriadora de agua) -~ al recinto

@Bomba
éT ¥ e
ubena @Umdad terminal

Calor

s

- De otros recintos

Figura 25. Disposicién de los componentes basicos de un sistema de enfriamiento hidronico. Fuente:
Pita (2005).

39



ii. Sistema de solo aire.

Estos sistemas emplean aire para calentar o enfriar ambientes. Pueden tener también
la capacidad para controlar la humedad y proporcionar ventilacion hacia el exterior, cosa

que los sistemas hidrénicos no pueden hacer.

, Recinto
A otros recintos

Bomba

terminal

Fuente de Fuente de
calefaccién enfriamiento

E E F< [ De otros racintos

Figura 26. Disposicion de los componentes basicos de un sistema de calefaccion enfriamiento hidronico.
Fuente: Pita (2005).

En aplicaciones de calefaccion o enfriamiento de usa dos sistemas, el sistema
hidronico que utiliza el agua como fluido de enfriamiento y el sistema de solo aire que
usa este ultimo como fluido de enfriamiento, al uso de ambos en conjunto se le denomina
sistema combinado. La finalidad de los sistemas de acondicionamiento de aire se debe
a necesidad de confort humano en espacios interiores, por lo que existen factores que
determinan la sensacion de calor, frio o equilibrio térmico. La razon de pérdida de calor
determina la comodidad o incomodidad en un ambiente, dado que el cuerpo humano

pierde calor por conveccion radiacién y evaporacion.

3.2.2. Propiedades del aire.

Temperatura de bulbo seco (BS): Es la temperatura del aire tal y como es indicado
por un termémetro.
Temperatura de Bulbo humedo (BH): Es la temperatura que indica un termometro
cuyo bulbo esta envuelto en una mecha empapada de agua en el seno del are en
movimiento rapido.
Temperatura del punto de rocio (PR): Es la temperatura a la cual el vapor de agua

empieza a condensarse, siendo enfriado a presion constante.
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- Humedad relativa (W): Es la relacion de la presion real del vapor de agua en el aire
con la presién de vapor de agua si el aire estuviera saturado a la misma temperatura
de bulbo seco y se expresa en porcentaje.

- Volumen especifico (V): Es el volumen de aire por cantidad de peso de aire seco se
expresa en m*/Kg.

- Entalpia especifica (h): Es el contenido de calor del aire, por unidad de peso.

Para un adecuado acondicionamiento de aire de debe calcular la ganancia de calor
bruto que recibe el recinto en cualquier momento. Para ello se tiene que determinar las
fuentes de donde proviene el calor que puede ser radiacion solar, alumbrado, conduccion
y conveccion, personas, equipos, infiltracion. Una parte del calor, en particular la
radiacion solar, el calor corporal humano y las luces, es absorbido por los materiales y
estructura dentro del recinto lo que se conoce como “efecto de almacenamiento de
calor”.

Los componentes responsables de la ganancia de calor en una instalacién son los
siguientes:

- Conduccion a través de paredes, techo y vidrios al exterior.

- Conduccion a través de paredes, divisiones internas, cielos rasos y pisos.
- Radiacién solar a traves de vidrios.

- Alumbrado.

- Personas.

- Equipos.

- Infiltracion del aire exterior a través de aberturas.

3.3. Método para el dimensionamiento de sistemas solares “f-chart”.

El método f-Chart es una herramienta para estimar el desempefio promedio a largo
plazo de un sistema solar térmico, ademas de usarse para evaluar el comportamiento de
los colectores solares (Obaco y Jaramillo, 2010). Este método fue desarrollado por
Sandfor Klein en 1976 como herramienta para el disefio de sistemas solares térmicos,
posteriormente la precision de este método fue evaluada por la Universidad de Colorado
obteniendo un error maximo de cinco por ciento, que lo calific6 como un método de alta

precision y fiabilidad.
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El objetivo del método es obtener la curva “f” y estimar el desempefio del colector.
La curva “f” representa la fraccion de carga calorifica mensual transformada a partir de
energia solar. EI método esta definido en funcion de dos parametros: la energia a
absorbida (ganancia) y la pérdida por reflexion en el colector (Obaco y Jaramillo, 2010).

La ecuacién usada en este método se representa en la ecuacién 16.

f =1.029D, — 0.065D, — 0.245D2 + 0.0018D2 + 0.0215D3 (16)
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1v. MATERIALES Y METODOS
4.1. Descripcion del objeto de estudio

El objeto de estudio de esta investigacion es la climatizacion del Puesto de Salud
Montegrande que se encuentra ubicado en el sector Montegrande, de la provincia de
Jaén en la regidon Cajamarca, en las coordenadas -5,715496 latitud sur y -78,714818

longitud oeste. ubicacion se detalla en la figura 27.

Ubicacion del Puesto
LRIRue de Salud montegrande.

Area 162.65 m2

= O

Figura 27. Ubicacion del puesto de salud Montegrande. Fuente: Google Maps (2019).

El Puesto de Salud Montegrande esta constituido por diversas areas especializadas
en brindar servicios de salud de nivel preventivo y promocional a los asegurados,
pertenecientes al sector Montegrande, estas areas son: Promocion de la salud, Triaje,
Enfermedades metaxémicas, obstetricia, farmacia, control de cred. y Adulto mayor, Sala
de parto, cadena de frio y topico, las cuales estan distribuidas segin el plano de

arquitectura detallado en la figura 28.
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Figura 28. Plano de arquitectura (distribucion) del puesto de salud Montegrande - Jaén.
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En las tablas 3 y 4 se describen las dimensiones de puertas y ventanas cuyas dimensiones
no estan descritas en el plano de arquitectura, pero que es importante que estas sean

detalladas dada su importancia en el calculo de carga térmica.

Tabla 3

Dimension de puertas

Puertas
Tino Ancho  Altura  Alféis Observaciones
P (metros) (metros) (metros)

P-1 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
pP-2 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
P-3 0,80 2,05 i Puerta_l de Tadera contraplacada

01 hoja,e=2cm
P-4 0,73 2,05 i Puertf_i de Tadera contraplacada

01 hoja,e=2cm
P-5 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
P-6 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
P-7 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
P-8 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
P-9 0,80 2,05 i Puerta_l de Tadera contraplacada

01 hoja,e=2cm
P-10 0,80 2,05 i Puerta_l de Tadera contraplacada

01 hoja,e=2cm
P-11 1,00 2,05 - Puerta de madera maciza 01 hoja, e =5 cm
P-12 2,00 2,05 i ggsrta de fierro 02 hojas, Angulo de abertura

Tabla 4
Dimension de ventanas
Ventanas
Tino Ancho  Altura  Alféis Observaciones
P (metros) (metros) (metros)

V-1 1,80 1,70 1,20  Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-2 1,10 1,70 1,20  Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-3 1,80 1,70 1,20 Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-4 1,10 0,50 2,40 Ventana alta—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-5 1,80 1,70 1,20  Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-6 1,20 1,70 1,20  Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-7 1,20 1,70 1,20 Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-8 0,66 1,10 1,80  Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm
V-9 1,80 1,70 1,20  Ventana baja—vidrio templex incoloro, e = 6mm

V-10 1,15 0,50 2,40 Ventana alta—vidrio templex incoloro, e = 6mm
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4.2. Tipo de investigacion empleada

Por la naturaleza de los objetivos planteados y la metodologia propuesta y
desarrollada, en la presente investigacion se ha llevado a cabo una investigacion de tipo
aplicada a nivel descriptivo. El disefio de la investigacién es de campo y gabinete (no

experimental).

4.3. Anélisis de irradiacion solar

Para el andlisis de la radiacion solar se demando de temperaturas maxima y minima
del lugar a evaluar la radiacion, de modo que las mediciones de temperaturas se
obtuvieron de la estacion tipo convencional meteoroldgica “Jaén” que esta ubicada en

las coordenadas, latitud 5° 40” 30,48 y longitud 78° 46’ 26,96”.

4.3.1. Célculo de irradiacion solar— Modelo Bristow-Campbell.

De acuerdo con Bristow-Campbell (como se cito en SENAMHI, 2003) afirma que la
diferencia entre las temperaturas maximas y minimas depende de la relacion de Bowen,
que es larelacion entre calor sensible y calor latente. Por lo que el calor sensible depende
de la irradiacion solar y es responsable de las temperaturas maximas, este calor se ve
disipado en la noche hacia el espacio.

Baigorria et al. (como se cité en SENAMHI, 2003) concluyeron que, “de todos los
modelos existentes el que mas se adecua a las condiciones de Peru es el Modelo Bristow-
Campbell”. Este modelo sugiere la estimacion de la transmisividad o irradiacion solar
relativa (H/Ho) en funcion de la diferencia entre las temperaturas maxima y minimas
(AT, °C) y se expresa en la ecuacion 17.

HEO = ag[1l — exp(—bgAT®B)] (17)
Donde ag representa el maximo valor de la transmitancia atmosférica 7, que es
caracteristico de cada area de estudio y es dependiente de la contaminacion atmosférica
y la altitud sobre el nivel del mar, bg determina el efecto del incremento de AT sobre la
maxima transmisividad de la atmosfera cy esta en funcion de la Temperatura promedio
minima y el promedio maximo diaria, ademas de la latitud del lugar donde es la
incidencia solar. Para el calculo de la irradiacion solar sobre la superficie, se recurre a
ecuaciones auxiliares que ayudan a determinar los valores de los factores integrantes de

la ecuacion principal, que se describen a continuacion.
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a. Célculo del factor de correccion de excentricidad de la érbita terrestre (Eo).

En este punto se determina el alargamiento de la elipse, que forma la trayectoria de

la tierra alrededor del sol y estd determinado por la ecuacién 18.

2nd,
Ey=1+0,033 cos( ) (18)
0 365

Donde d,, es el nimero de dias transcurridos desde el mediodia del primero de enero
en un afo. cuyo valor esta en funcion de la fecha y hora de célculo, es méas conocido
como dia Juliano, a efectos del célculo de irradiacion diaria por mes se consider6 los
dias 21 de cada mes, puesto que el calculo de irradiacion se realizara para los doce

Meses.

b. Calculo de la declinacidn solar en grados ().

La declinacion solar es el angulo entre la linea sol-tierra y el plano ecuatorial celeste
en grados, por lo que el &ngulo varia con cada mes, se determina mediante la ecuacion
19.

- (2mx(284 + n) (19)
6 = 23,45x sm( 365 )

c. Angulo horario medido en grados para una superficie horizontal (wy,).

La ecuacion 20 permite obtener el valor del angulo horario, donde: @ es la latitud del
lugar en este caso para Jaen es -5,71 y & es la declinacion solar, cabe resaltar que el
angulo horario indica el desplazamiento angular del sol sobre el plano de la trayectoria
solar.

wp = + cos™(—tan @ x tan§) (20)

d. Irradiacion solar extraterrestre sobre un plano horizontal Wh/m?-dia (H,).
Son los valores de irradiacion solar antes de entrar en contacto con la atmosfera, que

estd determinado por la ecuacién 21.

H, = 21T_4X156x Eox[ sin(8)xsin(@)x Wy, % + cos(8) x cos(@) x sin(wy)] (21)
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Donde:

Isc: Es la constante solar cuyo valor es 1367 w/m?.

Eo: Es el factor de correccion de la excentricidad de la orbita terrestre.
d: Es la declinacion solar.

wy,: Es el &ngulo horario medido en grados.

Reemplazando las formulas anteriormente mencionadas se obtienen los valores
respectivos necesarios para el calculo de las constantes que determinan la irradiacion
solar extraterrestre (H,) para cada mes, dado que este valor varia en funciéon de su

posicion con respecto al sol, cuyos valores se encuentran detallados en la tabla 5.

Tabla b

Parametros de calculo para irradiacion solar extraterrestre.

d, (‘_Z’S’r;‘f) 5(grad)  E, (Zg) Hy (W/M2)
Enero 21 009966 2014 1,03 153 1004054
Febrero 52 009966  -1123 102 155 1039519
Marzo 80 009966  -040 101 157  10456.82
Abril 111 009966 1158 099 159 1007141
Mayo 141 009966 2014 098 161 951619
Junio 172 009966 2345 097 161 922619
Julio 202 009966 2044 097 161 943687
Agosto 233 009966 11,75 098 159 996034
Setiembre 264 009966 020 099 157 1033385
Octubre 204 009966  -11,75 101 155  10280,05
Noviembre 325 009966 2044 103 153 996816
Diciembre 355 009966 2345 103 153 982237

Nota. Los valores calculados corresponden al dia 21 de cada mes, cabe sefialar que algunos autores

recomiendan calcular para el dia 15 de cada mes.

4.3.2. Célculo de constantes del modelo Bristow-Campbell.
- Calculo de la constante (Cg): El célculo de la constante Cg se obtiene a través
de la ecuacion 22, siendo la latitud de ubicacién del puesto de salud (@ = -
5.71°).

Cp = 2,116 — 0,072 x (Typay — Tongy) + 57,574 x €° (22)

- Calculo de (bg): Reemplazamos el valor de Cy en la ecuacion 23.
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bg = 0,107x C;>°*%°

(23)

Calculo de (ag): Representa el valor maximo de la Transmitancia atmosférica

que estd en funcién a la altura sobre el nivel del mar, y la posicién en la

superficie terrestre que determina el tipo de clima existente en la zona, se

determina con el céalculo de las siguientes constantes de las ecuaciones 25, 26,

27y 28, reemplazadas en la ecuacion 24.

ag = ag + a;x e(7k/cos6z)

ap = 1ox (0,4237 — 0,00821(6 — A)?
ap = 1ox (0,4237 — 0,00821(6 — A)?
ap = r1x (0,5055 + 0,00595(6,5 — 4)?)
K = 1, x (0,2711 + 0,01858 (2,5 — A)?)

(24)
(25)
(26)
(27)
(28)

Donde ry, es la constante dependiente del tipo de clima en este caso para un

clima tropical su valor es (r, = 1,02), A es la altitud sobre el nivel del mar en

kilometros, para la provincia de Jaén es (A = 0,729 km s.n.m), el valor de r,

para un clima tropical es(r, = 0,95), r; es un valor determinado empiricamente

su valores r; = 0,93y 6, es el angulo cenital solar. Los valores calculados se

resumen en la tabla 6.

Tabla 6

Célculo de la transmitancia atmosférica (ag).

Angulo Cenital Constantes Transmitancia
8, (grad) ag a k ap(Tp)
Enero 89,87 0,186 0,654 0,336 0,65
Febrero 89,98 0,186 0,654 0,336 0,65
Marzo 90,00 0,186 0,654 0,336 0,65
Abril 90,02 0,186 0,654 0,336 0,65
Mayo 90,13 0,186 0,654 0,336 0,65
Junio 90,20 0,186 0,654 0,336 0,65
Julio 90,13 0,186 0,654 0,336 0,65
Agosto 90,02 0,186 0,654 0,336 0,65
Setiembre 90,00 0,186 0,654 0,336 0,65
Octubre 89,98 0,186 0,654 0,336 0,65
Noviembre 89,87 0,186 0,654 0,336 0,65
Diciembre 89,80 0,186 0,654 0,336 0,65
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4.3.3. Célculo de irradiacién solar en funcién de los parametros calculados.

De acuerdo a las constantes calculadas anteriormente, se determina la irradiacion en
funcién del historial promediado de las temperaturas maxima y minima obtenidas de la
estacion Jaén cargadas en la pagina web del SENAMHI, con lo cual se puede obtener el

potencial térmico en la provincia de Jaén mediante la ecuacion 29.
H = HO xXagXx (1 — e(_bBX(Tmax._ Tmin.)CB)) ( 29)

Donde: H, es la irradiacion solar extraterrestre, AT es la diferencia de temperaturas
maxima y minima (Tmax. — Tmin.), ag, bg, Cz son las constantes climaticas de la zona.
Por lo tanto, con los pardmetros calculados anteriormente y los valores los datos
histéricos promedio de las temperaturas maxima y minima correspondiente a cada mes
se ingresaron en el modelo Bristow Campbell y se obtuvieron valores de irradiacion

diaria mensual mostrados en la tabla 7.

Tabla 7

Valores de irradiacion diaria mensual sobre una superficie horizontal en funcién de
temperaturas maximas y minimas.

Mes Tmax°C Tmin°C ¢g bg ag Hy(W/m2) H

Enero 30,85 20,98 1,60 0,0310 0,65 10040,54 4,58
Febrero 30,9 21 1,59 0,0311 0,65 10395,19 4,75
Marzo 30,33 20,5 1,60 0,0309 0,65 10456,82 4,76
Abril 30,6 20,43 1,57 0,0322 0,65 10071,41 4,68
Mayo 30,29 2045 160 0,0309 0,65 9516,19 4,33
Junio 30,15 1964 155 10,0335 0,65 9226,19 4,36
Julio 30,44 19,28 150 10,0364 0,65 9436,87 4,59
Agosto 31,59 19,57 1,44 10,0406 0,65 9960,34 5,00
Setiembre 32,47 19,97 1,41 10,0433 065 10333,85 5,27
Octubre 32,7 20,2 1,41 0,0433 0,65 10280,05 5,24
Noviembre 33,32 20,22 1,36 0,0471 0,65 9968,16 5,16
Diciembre 31,56 2059 152 10,0355 0,65 9822,37 4,74

Nota. H tiene las unidades de (KWh/m?-dia).

El historial de temperaturas utilizado para el modelo Bristow Campbell, fueron
tomados de la estacion meteoroldgica Jaén, obtenido de la pagina Web del SENAMHI
del periodo 2012 — 2017.
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Tabla 8

Componente de irradiacion difusa y directa en superficie horizontal.

Mes Kt FD Hdifusa Hdirecta (kWh/rIr—lIZ _ dia)
Enero 0,456 0,484 2,22 2,363 4,58
Febrero 0,457 0,483 2,30 2,455 4,75
Marzo 0,455 0,486 2,31 2,449 4,76
Abril 0,464 0,475 2,22 2,453 4,68
Mayo 0,456 0,485 2,10 2,231 4,33
Junio 0,473 0,466 2,03 2,329 4,36
Julio 0,487 0,450 2,07 2,526 4,59
Agosto 0,502 0,432 2,16 2,839 5,00
Setiembre 0,510 0,424 2,23 3,032 5,27
Octubre 0,510 0,424 2,22 3,017 5,24
Noviembre 0,518 0,415 2,14 3,018 5,16
Diciembre 0,483 0,454 2,15 2,588 4,74

z - - . H -y .
Nota. Los valores son calculados con formulas de indice de claridad K; = e fraccion difusa Fp, = 1 —
0

1,13xK; he irradiacién difusa H; = FpxH, que permiten la obtencién de valores especificos de

irradiacion para el analisis del potencial solar.

4.3.4. Célculo de irradiacién en un plano inclinado.

Esta irradiacion consta de tres componentes: Irradiacion solar directa, irradiacion
difusa derivada de la atmdsfera y la radiacion reflejada o albedo, la suma total equivale
a la radiacion global presente en un punto especifico de la tierra. Para la determinacion
del aumento de la irradiacion de solar al inclinar un plano receptor, se aplico el modelo
isotrépico, es decir, asumiendo idealmente que la irradiacion difusa es uniforme en toda
la atmosfera, la irradiacion solar total en una superficie inclinada puede ser descrita en
la ecuacion 30.

Hg = RxHporiz (30)

El valor de R puede determinarse estableciendo por separado las componentes directa

difusa y reflejada de la irradiacion, y se representa en la ecuacion 31.

I I 1+ 1-—
R= (1= ) am, o 2y (LE00BY (Lo coshy (31)
I I 2 2

Donde:

1,;/1,: Coeficiente de irradiacién media mensual difusa diaria y media mensual total.
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R, Relacidn entre la media mensual de radiacion directa sobre una superficie inclinada
y una superficie horizontal, para cada mes.

B Inclinacion del colector solar, con respecto a la horizontal.

p : Factor de albedo o reflectancia, cuyos valores medios son: 0,25 para césped, 0,2 para

hormigon, 0,1 para asfalto, 0,7 para superficie con nieve.

a. Coeficiente de irradiacion media mensual difusa diaria y media mensual total
diaria (Iq/1y).

El coeficiente de irradiacion mensual difusa diaria y media mensual total diaria esta
representado en la ecuacion 32.
Iq

=139 - 403xK, + 5,53xK2 — 3,11xK? (32)
h

Donde:
K;: Es el indice de claridad que relaciona la irradiacion total diaria con respecto a la

insolacion diaria extraterrestre, K, equivale a H/H,.

b. Coeficiente de radiacion directa Ry,
Este coeficiente es la relacion entre la radiacion en una superficie inclinada con
respecto a la superficie horizontal, esta determinado para el hemisferio sur con angulo

azimutal y = 180° por la ecuacion 33.

cos(@+ B)xcosé xsinwy + £Toxw§ x sin(@ + B)x sinéd (33)

Ry, =

. T . .
cos Px cos § x sinwg + mstxsm@xsmd

Donde:

B: Angulo de inclinacion del colector o panel solar.

wq: Angulo horario = cos~'(—tan® x tan&).

wy: Angulo de puesta del sol en una superficie inclinada (expresada en grados)
{w¢ = MIN (wg; cos 1(—tan(@ + B) x tan§ )}

@: Es la latitud del lugar, en este caso para Jaén = - 5,71° latitud sur.

6 Declinacion solar.
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Para efectos de determinar la dptima inclinacion del colector solar se avalué a

diferentes grados de inclinacion comprendidos entre 0° y 60° cuyos resultados se

muestran en la tabla 9.

Tabla 9

Valores de irradiacion a diferentes angulos de inclinacién del colector solar.

Ene

Feb

Mar Abr

May Jun

Jul  Ago

Set

Oct Nov

Dic

0°
20

5o

10°
15°
20°
25°
30°
60°

4,58
4,59
4,59
4,58
4,53
4,46
4,37
4,24
2,98

4,63
4,64
4,64
4,62
4,57
4,50
4,39
4,26
2,96

4,76 4,68
4,77 4,68
4,77 4,69
4,75 4,67
4,70 4,63
4,63 4,55
4,52 4,45
4,39 4,32
3,11 3,06

4,33 4,36
4,34 4,37
4,35 4,37
4,33 4,36
4,29 4,32
4,22 4,25
4,13 4,16
4,01 4,04
2,85 2,86

4,59 5,00
4,60 5,01
4,61 5,02
4,59 5,00
4,55 4,95
4,48 4,87
4,38 4,76
4,25 4,62
3,00 3.25

5,27
5,28
5,28
5,26
5,21
5,12
5,00
4,86
3,40

5,24 5,16
5,25 5,17
5,25 5,17
5,23 5,15
5,17 5,09
5,08 4,99
4,96 4,86
481 4,70
3,28 3,02

4,74
4,75
4,75
4,73
4,67
4,59
4,46
4,31
2,71

Como se observa en los datos de la tabla 9 el angulo 6ptimo de inclinacién al cual se

tiene un incremento de irradiacion es cinco grados, el valor minimo del angulo de

inclinacion es justificado dada la cercania de la provincia de Jaén a la linea ecuatorial,

donde los rayos solares son perpendiculares a una superficie horizontal.

Tabla 10

Irradiacion diaria promediada mensual total en superficie inclinada Hg (kWh/m? —dia).

Mes K, 1d/Ih o(rad)  d(rad) R, R Hp
Enero 0,456 0,40700 -0,099658 -0,351 1,0047 1,0024 4,59
Febrero 0,446 0,41699 -0,099658 -0,196 1,0046 1,0019 4,64
Marzo 0,455 0,40802 -0,099658 -0,007 1,0049 1,0021 4,77
Abril 0464 039971 -0,009658 0,202  1,0054 1,0025 4,69
mayo 0456 0,40776  -0,099658 0,351  1,0058 1,0026 4,35
Junio 0473 039225 -0,099658 0,409  1,0059 1,0029 4,37
Julio 0,487 0,37995 -0,099658 0,357 1,0058 1,0029 4,61
Agosto 0,502 0,36688 -0,099658 0,205 1,0054 1,0027 5,02
Setiembre 0,510 0,36084  -0,099658  -0,004 1,0049 1,0024 528
Octubre 0,510 0,36084 -0,099658 -0,205 1,0046 1,0023 5,25
Noviembre 0,518 0,35430 -0,099658 -0,357 1,0047 10023 5,17
Diciembre 0,483 0,38330 -0,099658 -0,409 1,0048 10022 4,75

Nota. Irradiacion diaria mensual Hp €n (kwWh/m?- dia) en plano inclinado, orientado 5° hacia el norte.
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4.3.5. Irradiacion instantanea.

Para el andlisis de radiacion instantanea se obtuvo el historial mediciones de
radiacion de la estacion meteoroldgica instalada en la Universidad Nacional de Jaén,
dicha estacion realiza mediciones en periodos de 30 minutos, con cuyos valores estan
tabulados en el anexo 12 y graficados en las figuras 29 y 30.

Se debe sefialar que la radiacion instantanea tiene mucha importancia en esta
investigacion por que permitird calcular de manera acertada, la carga térmica del
establecimiento de salud, puesto que el analisis se realiza para una hora determinada en

un dia especifico del mes que registra mayor temperatura.

Hora solar pico - Jaén

Irradiacion w/m2

CELCEELELELLEELELCSELELL,LELLELSLE S
D (DAY A A QY QY QY QY QY (Y >
INENIEOIENENIEN SOOI
Hora
Figura 29. Comportamiento de la irradiacion instantanea a lo largo de un dia, mostrando las horas

solares maximas o pico.

Irradiacion instantanea mensual

mEne
u Feb
= Mar

Abr
= May

= Jun

Irradiacion w/m2

= Jul
mAgo
| Set
m Oct

Figura 30. Irradiacion instantanea por mes cuyo valor minimo esta en el mes de enero y el valor

maximo en los meses de agosto y noviembre.

54



4.4. Caélculo de carga térmica del Puesto de Salud Montegrande - Jaén.

El estudio de carga térmica de una instalacion de aire acondicionado se basa en
determinar las aportaciones de calor que deben extraerse a fin de obtener la temperatura
y humedad especifica que requiere la climatizacion del Puesto de Salud Montegrande,
para esta instalacion se realiza el calculo de acuerdo a las normas de la “American
Society of Heating, Refrigerating an Air Conditioning Engineers” (ASHRAE).

Es necesario el calculo de carga térmica para determinar y seleccionar capacidad de
refrigeracion de los equipos de aire acondicionado que se deben utilizar y conocer en
Gltima instancia la potencia de consumo, que en el caso de una méquina de refrigeracion
por absorcién sera la cantidad de calor demandado.

Para el estudio de la carga térmica de la instalacion es fundamental realizar una
distincion entre dos tipos de carga que son carga por calor sensible y carga por calor
latente, el calor sensible se manifiesta por variaciones de temperatura seca al ambiente
al que se le aplica y el calor latente se manifiesta por variaciones del contenido de
humedad (vapor de agua), por lo que el calor total llega a significar la suma de ambos y

se expresa mediante la ecuacion 34.

Q= Qs+ (34)
Donde:
Q;: Es la carga térmica total.
Q,: Es la carga térmica sensible.

Q;: Es la carga térmica latente.

La tabulacion de datos realizada por ASHRAE, corresponde al hemisferio norte. Por
lo tanto, para cuestiones de disefio, la posicion del Puesto de Salud Montegrande en la
Provincia de Jaén en Cajamarca esta en el lado suroeste SW del hemisferio sur, cuyo
equivalente en el hemisferio norte es el Noroeste NW, de acuerdo a la tabla 9 propuesta

por ASHRAE, se establece las siguientes equivalencias.
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Tabla 11

Relaciones de orientacion equivalentes de los hemisferios.

Orientacion en el hemisferio sur Orientacion equivalente en el hemisferio norte

Noroeste Suroeste
Este Este
Sureste Noreste
Sur Norte (sombra)
Suroeste Noroeste
Oeste Oeste
Noroeste Suroeste
Norte (sombra) Sur

4.4.1. Calculo de carga térmica sensible (Q;).
La carga térmica sensible esta determinada por diversos factores que influyen en el
aumento de temperatura y la ganancia de calor ya sea desde el exterior o en el interior,

dichos factores de describen y calculan con la ecuacion 35.

Qs = Qsr + Qsr + Qst + Qi + Qsqai ( 35)

Donde:

Q,: Es el valor de la carga sensible por transmision y radiacion a través de superficies
acristaladas.

Qs+ Es la carga térmica sensible por transmision y radiacion a traves de paredes y techo
exterior.

Q,:: Es la carga térmica sensible por transmision a través de paredes, techos, suelos y
puertas interiores.

Q,;: Es la carga sensible transmitido por aire infiltrado del exterior.

Qsqi: Es la carga térmica sensible debida a aportaciones externas.

a. Carga por radiacion solar a traves de cristal de las ventanas (Qs;.).
La irradiacion solar atraviesa la superficie traslucida y transparente de la ventana e
incide sobre la superficie interior del local, calentandola, lo que a su vez incrementa la

temperatura del ambiente interior, dicha carga se determina mediante la ecuacion 36.

Qsr = I XA X for X far X fts (36)
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Donde:

I: Radiacion solar que atraviesa la superficie en W/m? correspondiente a la orientacion
mes y latitud del lugar considerado. A efectos de determinar la irradiacion que atraviesa
las ventanas se tomd valores obtenidos de la estacion meteoroldgica de la Universidad
Nacional de Jaén, asumiendo como fecha especifica el 21 de agosto, que de acuerdo al
historial de temperaturas del SENAMHI, es el mes que registra las temperaturas mas
continuamente elevadas.

A: Es la superficie transldcida o acristalada expuesta a la irradiacion m?.

fae: Factor de atenuacion por presionas u otros elementos de interferencia, dado que el
puesto de salud no cuenta con elementos de atenuacion de la radiacién solar su valor es
(fat =1).

fis: Factor de transmision solar, de cuadro en Anexo 1 (f;s = 0,87).

for: Factor de correccion de la irradiacion solar en funcién de los siguientes factores
influyentes, de acuerdo a Anexo 1.
- Marco metalico o ningin marco (+17%).
- Contaminacion atmosférica (-15% max.).
- Altitud sobre el nivel del mar (+0,7% por cada 300 m).
- Punto de rocio superior a 19,5 °C (-14% por 10°C sin almacenamiento, 5% por
4°C con almacenamiento).
- Punto de rocio inferior a 19,5 °C (+14% por 10°C sin almacenamiento, +5% por
4°C con almacenamiento).
- Punto de rocio (B,), de datos de NASA para Jaén: humedad relativa (H = 56,6%)

y Temperatura ambiente promedio (T = 25°C)

p. = Sflioox(nz +0,9xT) + (0,1xT) — 112

8 ,56.6
Br= 750 ¥(112 +0,9x25) + (0,1x25) — 112 = 15,76 °C

Punto de rocio superiora 19,5 > 15,76 °C (0,14).

- Tipo de vidrio (sencillo y claro = 1).
- (Marco metélico = 0,17)
- Altitud (+0.7% por cada 300 m), para 729 msnm = 0,014.

(Contaminacion atmosférica: - 0,15)
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El célculo de irradiacion se realiza a las 14:00 horas, solamente las cinco primeras
ventanas reciben radiacion directa, las restantes estdn afectadas Unicamente por
radiacion difusa se tomara en cuenta la reflexividad del suelo r = 0,2, entonces la
radiacion difusa queda determinada en la siguiente ecuacion, siendo I la radiacion total

recibida.

Tabla 12

Carga térmica en vantanas del Puesto de salud Montegrande.

Ventana Area (m?) Orientacion |1 (W/m?)  fur  far fis Qs (W)

V1 3,06 SO 506,24 1,174 1 0,87 1582,214
V2 3,06 SO 506,24 1,174 1 0,87 1582,214
V3 3,06 SO 506,24 1,174 1 0,87 1582,214
V4 0,55 SO 506,24 1,174 1 0,87 284,385
V5 3,06 SO 506,24 1,174 1 0,87 1582,214
V6 2,04 NE 101,24 1,174 1 0,87 210,962
V7 2,04 NE 101,24 1,174 1 0,87 210,962

V8 0,66 NE 101,24 1,174 1 0,87 68,252

V9 3,06 NE 101,24 1,174 1 0,87 316,443
V10 0,57 NO 101,24 1,174 1 0,87 59,462

Total 7479,322

Nota. Radiacion instantanea promedio méxima odtenida de la estacion meteorologica de la Universidad

Nacional de Jaén a las para el mes de Agosto a las 14:00 horas.

b. Carga por transmisiony radiacion a traveés de paredes y techos exteriores (Q;,-)-
La carga por transmision y radiacion que se transmite a través de las paredes y techos

que limitan con el exterior se calcula con la ecuacion 37.
Qstr =Ux Ax AT (37)

Donde:

U: Coeficiente global de transmision térmica de la edificacion o cerramiento, también
llamada transmitancia térmica y esta expresado en W/m?°C, de Anexo 2 para paredes,
y de Anexo 5 para techo plano.

A: Area del cerramiento expuesta a la diferencia de temperatura en ft2.

AT: Diferencia equivalente de temperaturas (°C). Se calcula mediante la ecuacién 38.

AT = (DTCE + LM)xK + (78 — tg) + (t, — 85)xf (38)
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Siendo:

f Factor de correccion para ventilacion en el techo (solo para el techo) =1
AT: Valor corregido de DTCE, °F.

DTCE: Temperaturas de Anexos 2y 3 °F.

LM: Correccion para latitud al color y mes de Anexo 4.

K: Factor de correccion debido al color de la superficie.

- K: Para superficies oscuras o areas industriales (K = 1,0)

K: Para techos de color claro en zonas rurales (K = 0,5)

K: Para paredes de color claro en zonas rurales (K = 0,65)
- tg: Temperatura de disefio interior del recinto °F.
- to: Temperatura de disefio exterior promedio °F. El rango diario promedio de
temperatura en agosto es 19 °F la temperatura de bulbo seco para verano en
Jaén es 32 °C = 90 °F. t0=90—§=81°1~“ tp = 25°C = 77 °F.
Con todos los factores establecidos se procede a calcular la diferencia equivalente de
temperatura (AT) a cada una de las paredes exteriores de acuerdo a su orientacion, como

se muestra en la tabla 13, con lo cual se calcula la carga en paredes y techo exteriores
(tabla 14) .

Tabla 13

Diferencia equivalente de temperatura (AT).

Orient. (sur) Equiv. (norte) LM DTCE Tr To K AT

Techo - - 3 46 77 81 0,65 28,85
Pared frontal NE SE -6 32 77 81 0,65 13,9
Pared lat. Der. SE NE 3 40 77 81 0,65 24,95
pared lat. 1zq. NW SW -6 40 77 81 0,65 19,1
Pared Posterior SW NW 3 33 77 81 0,65 204
Tabla 14

Cargas térmicas de paredes exteriores y techo (Qs,).

U (BTU/h-ft?) A (ft?) AT(°F) Q (BTU/h)
Techo 0,2 1957,8 28,85 11296,5
Pared frontal 0,319 560,2 13,9 2484.,0
Pared lat. Der. 0,319 303,8 24,95 2418,0
pared lat. Izq. 0,319 297,6 19,1 1813,2
Pared Posterior 0,319 565,4 20,4 3679,4
Qqir 21691,1
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BTU
Qstr = 21691,1T = 6356,9 Watt

c. Calor por transmision a través de paredes, techos, puertas, pisos y ventanas

interiores (Qg;).
El calor transmitido a través de paredes suelo y ventanas viene dado por la ecuacion 39.

Qs = UxAxDT (39)

Siendo:

U: Coeficiente global de transferencia de calor para la divisién, piso o cielo raso
(BTU/N.ft2, °F).

A: Area de la paredes, puertas y ventanas interiores (ft?).

DT: Diferencia de temperatura entre los espacios sin acondicionar y los acondicionados

(°F).

Los valores de carga térmica de techos, puertas, pisos y ventanas interiores se muestran
en la tabla 15.

Tabla 15

Cargas térmicas interiores por divisiones.

Divisién Avea ft? Cojf' T(Oo'g)t' T%xt. °F)  Q (BTU/h)

1. Paredes
Farmacia 148,2 0,24 77 82 177,86
Prom. Salud 107,2 0,24 77 82 128,68
Triaje - limpieza  227,3 0,24 77 82 272,80
Adulto mayor 270,8 0,24 77 82 324,98
Metaxémicas 242,0 0,24 77 82 290,37
Obstetricia 155,5 0,24 77 82 186,65
Sala de parto 155,0 0,24 77 82 186,00
Duchas 136,9 0,24 77 82 164,22
SS:HH 124,4 0,24 77 82 149,32
Cadena de frio 176,1 0,24 77 82 211,32
Topico 73,2 0,24 77 82 87,83

2180,03
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2. Puertas

P1 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P2 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P3 (Madera) 17,22 0,42 77 82 36,16
P4 (Madera) 16,15 0,42 77 82 33,92
P5 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P6 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P7 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P8 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P9 (Madera) 17,22 0,42 77 82 36,16
P10 (Madera) 17,22 0,42 77 82 36,16
P11 (Madera) 21,53 0,42 77 82 45,21
P12 (Metalica) 73,19 0,58 77 82 180,96

639,83

3. Ventanas interiores

V11 10,76 0,73 77 82 39,29

La ecuacién 40 representa la suma de todo el calor generado por divisiones interiores.
Qst = Qdivisiones + quertas + Qventana int. (40)

Qs¢ = (2180,03 + 639,83 + 39,29) BTU /h
BTU

Qse = 2859,15 —— = 837,9 Watts "
d. Calor sensible por infiltraciones del aire exterior (Qyg;).

Existen dos métodos de calculo para estimar la cantidad de calor por infiltracion los
cuales son: “M¢étodo de las fisuras, que establece la posibilidad de determinar con
exactitud la cantidad de aire exterior infiltrado por metro de fisura, y Método de cambio
de aire que establece que un cambio de aire es igual al volumen de un recinto” (Pita,
2005, p61).

Para efectos de calculo en esta investigacion se utiliza el segundo método por su
relacion y fiabilidad del procedimiento, basado en experiencias previas, lo tanto el

calculo de las infiltraciones del aire exterior esta determinado por la ecuacion 41.

Qsi = Vgex 0,33 x (Te - Ti) (41)
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Donde:
V,.: Caudal del aire exterior caliente que se introduce en el local (m3/h).
T,: Temperatura exterior de disefio (°C).

T;: Temperatura interior de disefio del local (°C).

El caudal de aire exterior se estima por la tasa de renovacion horaria “V,,”

representado en la ecuacion 42.

Vae =V x =5 (42)

Siendo:
V: Volumen del local (ft3).

n: NUmero de renovaciones por hora (ren/h).

volumen del recinto V= 19,60 m x 8,30 m x 3,40 m = 553 m?, de Anexo 7 (n = 1,5

ren/h), temperatura de disefio exterior 30 °C y temperatura de disefio interior 25 °C.

ren
Vae =553m3«x 1,57 = 829,5 m3/h

Reemplazando en la ecuacion 41 se tiene el siguiente resultado.

3

m
.= 8295 —x 0,
Qsi = 8295 ——x 0,33 ——

x (30 °C — 25 °C)

Kcal
Qs = 1368’7T = 5427,8 BTU/h = 1591,8 Watts

e. Calor sensible por aportaciones internas (Qsq:)-
Los factores que suman en conjunto a todo el calor sensible que puede influir en el

disefio de un sistema se encuentran representados en la ecuacion 43.

Qui = Qsit + Qsp+ Qsp (43)
Donde:
Q- Ganancia interna por calor sensible por iluminacion (W).
Qsp: Ganancia interna de calor sensible generada por personas (W).
Qs,: Ganancia interna de calor sensible debida a los aparatos diversos (motores

eléctricos, compresores, etc.) (W).
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i. Ganancia interna por calor sensible por iluminacién (W) (Qg;;).

El calor generado por uso de equipos de iluminacion se determina a través de la
ecuacion 44.
Q = WxFBx FCE (44)

Donde:

Q: Ganancia neta de calor debido al alumbrado, (W).

W: Capacidad de alumbrado, watts.

FB: Factor de balastro. Que toma en cuenta pérdidas de calor en el balastro de
unidades fluorescentes u otras pérdidas especiales.

FCE: Factor de carga de enfriamiento para el alumbrado.

El tipo de alumbrado con que cuenta la instalacion son focos fluorescentes en
interior que para efectos de calculo su factor de balastro FB es 1,25 y focos led al
exterior, que al no estar activos durante las horas de ocupacién de (8.00 — 14:00) su
carga es despreciable. Dado que el uso de las luminarias fluorescentes es solamente
durante la ocupacion del local que es en horario diurno. Y el sistema de enfriamiento
estara activo solamente durante las horas de ocupacion, se considera un (FCE = 1)

- 15 focos fluorescentes de 36 W cada uno.

- 4 focos led exteriores de 30 W cada uno (no activos).
Qsit = 15x (36 x 1,25 x 1) = 675 Watts = 2303,2 BTU /h

ii. Ganancia interna de calor sensible generada por personas (W) (Qsp).

La ganancia de calor debida a personas ocupantes del local es tanto sensible como
latente, este ultimo, resultado de la traspiracion. Esto se debe a que la temperatura
corporal estd normalmente en 37 °C que es una temperatura mayor a que debe estar
un local. En el puesto de salud Montegrande la concurrencia de personas a este
establecimiento es tanto de varones, mujeres, nifios y bebés. La norma ASHRAE
recomienda usar la hipotesis que la ganancia de calor de una mujer adulta representa
un 85% que la del hombre adulto y la de un nifio el 75%.

Ademas, se debe resaltar que las actividades desarrolladas en este establecimiento
se realizan sentado en reposo o sentado realizando trabajo muy ligero como

curaciones, operaciones, escritura, etc.
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Qsp = gs1 xnx FC (45)

La tasa de ganancia de calor por personas debida a los ocupantes del recinto de
acuerdo es calculado apoyandose en los valores del Anexo 9 (tabla ASHRAE) donde
(qs1 = 210 BTU/h).

Ademas, el factor de carga de enfriamiento debido a personas es tomado del
Anexo 10, para un periodo regular de 8 horas el FCE es 0,84, siendo n igual a 32

personas. Reemplazando en la ecuacion 45.

BTU
Qsp = ZIOT x 32 personas x 0,84

BTU
Qsp = 5644,8—— = 1654,33 Watts

iii.Ganancia interna de calor sensible debida a los diversos equipos (Qsy)-

El puesto de salud Montegrande como parte de su cadena de frio, cuenta con dos
equipos de refrigeracion para conservacion de vacunas cuya potencia de consumo
promedio es 250 W cada uno. Y de acuerdo al Anexo 8 (tabla ASHRAE) el calor
generado por el equipo de 250 W que equivale a 1/3 Hp es 1290 BTU/h.

BTU

Qsy = 221290 ——

BTU
Qsp = 25807 = 756 Watts

f. Carga sensible por aire de ventilacion a través del climatizador (Qg,).

Generalmente se admite algo de aire del exterior por razones sanitarias y de confort,
el calor sensible y el calor latente de este aire es mayor que el aire del recinto, por lo
cual se vuelve parte de la carga de enfriamiento (Pita, 2005). Cabe resaltar que el exceso
de calor se elimina en general en el equipo de enfriamiento, por lo que no se convierte
en carga de la instalacion sino en carga de refrigeracion.

El célculo para carga téermica sensible y latente en el climatizador estd determinado
por la ecuacion 46.

Q; =11xCFMx CT (46)
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Donde:
Q,: Carga de calor sensible debida al aire de ventilacion.
CFM: Flujo de aire de ventilacion, ft¥min.

CT: Cambio de temperatura entre el aire exterior e interior, °F.

De Anexo 11 (tabla ASHRAE) tomamos el nivel de CFM recomendado para
hospitales y anexos (puestos de salud) esta entre 15 y 20 del cual seleccionaremos el
minimo valor (CFM = 15), con una ocupacion maxima del puesto de salud de 32
personas. Las temperaturas exteriores e interiores de disefio T,,; es 30 °C que equivale
a 86 °F T, es 25 °C equivalente a 77 °F. Reemplazado en la ecuacién 46, se obtiene

el siguiente resultado.

BTU
Qs =11x15x32x(86 —77) = 47SZT = 1392,7 Watts

g. Carga sensible efectiva.
La carga térmica sensible efectiva viene determinada por la ecuacion 47.

Qse = Qs+ Qg (47)
Donde:
Q,: Calor sensible.

Q,,,: Calor por aire de ventilacion a través del climatizador.

Tabla 16

Carga térmica sensible total.

Carga Valor
(BTU/h)
Calor por radiacion solar a través de cristal 7479,32
Calor por radiacion y transmision a traves de paredes y techo 21691,10
Calor por trasmision a través de paredes, puertas y ventanas 2859 15
interiores ’
Calor sensible por infiltraciones del aire exterior 5427,80
Calor sensible por aportaciones internas (personas, iluminacion y 10528
equipos)
Calor sensible total 47985,4

Qs, = 47985,4 + 4752 = 52737,4 BTU /h
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4.4.2. Carga latente.
La carga térmica latente esta definida por los siguientes factores representados en la
ecuacion 48.
Q= Qu+ Quu (48)
Donde:
Q,4i- Calor latente por aportaciones internas (BTU/h, W).

Q,;: Calor latente por infiltraciones del aire exterior (BTU/h, W).
a. Calor latente debido al aire de infiltraciones (Q;;).

El calor latente debido al aire de infiltraciones, Q;; se calcula a través de la ecuacién
49.
Qi = 0,68 x CFM x AW (49)

Donde:
CFM: Flujo de aire de ventilacion ft3/min.
AW Diferencia de las humedades absolutas en g,, /b, del aire exterior del local menos
la del interior del local. Estas humedades absolutas se obtienen mediante el diagrama
psicométrico.

De Anexo 11 (tabla ASHRAE) para Hospitales o similares CFM tiene un valor de
15 ft?/min, y de la carta psicométrica (W, = 191,7 g,,/lb,) y (W; = 140,7 g,,/1b,)

para un maximo de 32 personas. Reemplazando en la ecuacion 49.

Qu = 0,68x 15 x (191,7 — 140,7)
Qu = 520,2 BTU/h

b. Calor latente por aportaciones internas.
El calor latente por aportaciones internas esta definido por la ecuacion 50.

Qi = Qp+ Qv (50)

Donde:
Q1 Ganancia interna de calor latente debida a las personas ocupantes del local (BTU/h,

W).
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Q;,- Ganancia de calor latente por aparatos diversos (este factor, se descarta por la
ausencia de equipos en el puesto de salud Montegrande, que generen considerables

aportaciones de calor latente).

i.  Calor latente generado por las personas que ocupan el local (Q;p,).

El calor latente generado por personas que ocupan el local se calcula por la ecuacién 51.

le = Qnx n;ersonas (51)

Donde:

Q,,: Calor latente emitido por una persona segun la temperatura del local y el tipo de
actividad que se realice en el mismo. De acuerdo a Anexo 9 es (Q;; = 140 BTU /h),
reemplazando en la ecuacion 51, el calculo para 32 personas (aforo maximo del Puesto

de Salud Montegrande) es.

BTU
Qp = 140——x 32

BTU
Qp = 448()T = 1313 Watts

c. Calor latente debido al aire de ventilacion a través del climatizador.
El calor latente debido al aire de ventilacién se calcula con la ecuacién 52.
Qli = 0,68 x CFM x (Wé — Wl') ( 52)

CFM: Flujo de aire de ventilacion ft?/min.

AW Diferencia de las humedades absolutas en g,, /b, del aire exterior del local menos
la del interior del local. Estas humedades absolutas se obtienen mediante el diagrama
psicométrico. De Anexo 11 (tabla ASHRAE) el valor CFM para Hospitales o similares
es (CFM = 15 ft?/min), y de la carta psicométrica (W; = 191,7 g, /lby) y (W; =

140,7 g,,/1b,) para un maximo de 32 personas.
Reemplazando en la ecuacién 52 tenemos el siguiente resultado.

Qu = 0,68 x 15x 32 x (191,7 — 140,7)

BTU
Qi = 16646,4T = 4878,6 Watt
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d. Carga latente efectiva (Q.).
La carga latente efectiva representa la sumatoria de carga latente del local més la

carga latente presente en el aire de ventilacion, y esta expresado en la ecuacion 53.

Qe =01+ O (53)

Donde:
Q,: Carga latente.
Q.- Carga latente por aire de ventilacién (BTU/h, W).

Tabla 17

Carga térmica latente total.

Factor Valor BTU/h
calor latente debido al aire de infiltracion 520,2
calor latente por aportaciones internas por personas 4480
calor latente total 5000,2

Qi = 5000,2 + 16646,4 = 21646,6 BTU /h

4.4.3. Carga térmica total.

Con las cargas anteriormente calculadas se debe aumentar entre un 5% a un 10 %
como valor de seguridad, con el fin de asegurar todas las posibilidades de produccion e
ingreso de calor en el local. Reemplazando los valores anteriormente calculados en la

ecuacion 54 se obtiene el valor de la carga térmica total.
Qt = Qse + Qie +0,05(Qge + Qie) (54)
Q; = 52737,4 + 21646,6 + 0,05 (74384)

BTU
Q; = 78103,ZT = 229 KW = 6,5 tonref.
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4.5. Disefio de colectores solares de tubos de vacio Heat Pipe aplicando el método
f-Chart.

Este método facilita el dimensionamiento de instalaciones termosolares, con el cual
se calcula la cobertura energética de un sistema solar, es decir el aporte de calor
necesario para para cubrir las demandas térmicas, y su rendimiento en un largo periodo
de tiempo. El uso del Método f-chart se apoya en datos mensuales meteoroldgicos, para
obtener una valoracion de la eficiencia de desempefio y cobertura solar anual, y esta

determinado por la ecuacion 55.
f = 1,029D; — 0,065D, — 0,245D? + 0,0018DZ + 0,0215D; (55)

4.5.1. Estimacion de la demanda calorifica (Q,).

La carga térmica representa en este disefio la demanda calorifica, por lo tanto, la
determinacion del area de captacion por medio de colectores solares debe ser estimado
de tal manera que se garantice la mayor cobertura posible, considerando ademas el 1%

adicional a la carga térmica por pérdidas en el tanque de almacenamiento térmico.

1
Q= 0Q:+ W(Qt) (56)

Reemplazando en la ecuacién 56, tenemos el siguiente valor para la demanda calorifica.

1
Q=229kW + 100 (22,9) = 23 kW

De modo que la demanda calorifica por mes representa la carga térmica, esta sujeta

a las siguientes consideraciones, y esta determinado por la ecuacién 57.

F: Frecuencia de uso 8 h/dia (horario del puesto de salud Montegrande).

N: Numero de dias al mes 22 dias /mes.

Qu=QxFxN (57)
Reemplazando valores en la ecuacién 57 se obtiene el siguiente resultado.

8h dias
Qu=23kW x — x22—— = 4052.928 kWh/mes
dia mes
Q, = 14590541 kJ /mes
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4.5.2. Célculo de célculo de coeficientes de transferencia de calor influyentes en la

eficiencia del colector.

Para calcular los coeficientes de trasferencia de calor, primeramente, se definio el
tipo de colector que se va a analizar, para este estudio se ha seleccionado los colectores
solares de tubos de vacio Heat Pipe, como el mostrado en la figura 31.

Figura 31. Colector solar de tubo de vacio Heat Pipe. Fuente: www.lumelco.es.

Para el calculo de su rendimiento con las condiciones propias de la provincia de Jaén
se determinan las caracteristicas iniciales de disefio cuyos valores fueron obtenidos y
homologados de ficha técnica de los principales fabricantes de colectores solares tipo
Heat Pipe, tales como Thermomax, Fujisol, Varisol, Nohana3000, entre otros. Dado que
el disefio de los colectores de tubo de vacio estd enfocado a evaluar la transferencia de
calor en superficies cilindrica individuales, en general se asumira que se trata de un
colector plano cuyos tubos conductivos tienen la forma cilindrica, por lo tanto, al

analizar el colector en su conjunto sera analizado como colector solar plano.
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Tabla 18

Condiciones iniciales de disefio del colector solar de tubo de vacio Heat Pipe.

Caracteristica valor
Velocidad del viento promedio 3,07 m/s
Absorbancia angular del tubo de vacio a =095
Emisividad o emitancia 0,05
Temperatura al interior del tubo de vacio 100 °C = 373 °K
Temperatura ambiente maxima 30°C =303 °K
Constante de Stefan Boltzmann o =15,6704 x 10" W /m?°K*
Emitancia del vidrio & =0,80a0,95
Emitancia del cobre & =0,02a0,05
Conductividad térmica del absorbente (cobre) 385 W /m°K
Distancia entre centros W =75mm
Distancia exterior del tubo de cobre D =82mm
Diametro interior del tubo Dipe. = 47 mm
Diametro exterior de tubo Doy = 58 mm
Conductividad térmica de la soldadura C, =102w/m°K
Coeficiente de transferencia de calor entre tubo y fluido h¢; = 1500 w/m °K
Caudal nominal G =2401/h
Calor especifico del fluido de trabajo C, =4186]/g °K
Absortancia angular del tubo de cobre (absorbente) a = 0,95

Con los valores iniciales determinados se procede a calcular los coeficientes de
transferencia de calor, los cuales nos permitiran determinar la cantidad de calor util y

perdido en los colectores solares.

Asumiendo temperatura de disefio T, = 373 °K y temperatura ambiente T, = 303 °K

_ T, + T, 373°K +303°K
c 2 2
Coeficiente de transferencia de calor por radiacion entre superficies cilindricas.

= 338 °K

Para el calculo del coeficiente de transferencia de calor por radiacion se utilizé la

ecuacion 58 cuyo resultado se muestra a continuacion.

L _o(TF+ T (T + To)
| 1- & (Dint) (58)
— X

= 4 Zint
€p & Doyt
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56704 x 1078 (373% + 3382)(373 + 303)

frp—c = 1 1-095 (ﬂ)
0,05 095 *\58
hrp-c = 0,485 —

ii. Coeficiente de transferencia de calor radiante transmitido por una superficie gris a

un cuerpo negro.

En la ecuacion 59 se determina la transferencia de calor por radiacion desde la

cubierta de vidrio a la placa absorbedora dentro del tubo de vacio.

hye_s = £.0(T¢ + TH(T + T,) (59)

he_s = 0,95 x 5,6704 x 10~8(338% + 3032)(338 + 303)

Prems = 712 —o

iii.  Coeficiente de transferencia de calor por conveccién, en el tubo de vacio.

La trasferencia de calor por conveccidn esta determinada por la ecuacion 60.

0,31 N
-0.00143305T

hp-c = 1,161 5o75-e (60)

AT =T, — T, =100°C —65°C =35°C
Tp+ T, 100°C+65°C

T = =
2 2

=825°C

0,31
(35) ~0,00143305(82,5) — 7 g

hy e =1,161 ———r0
pe (1.952)0.070 m? °K

iv. Coeficiente de pérdida de calor por efecto del viento.

El coeficiente de pérdida por efecto del viento se determina con la ecuacion 61.
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hy =5,7+38V (61)

Donde:
V: Velocidad promedio del viento (V = 3,07 m/s) este valor fue obtenido de las

mediciones promedio anuales que realiza la NASA.

Reemplazando en la ecuacion 61 se tiene el siguiente resultado.

w
hy=57+38x307=17,4 ——
174 + X m2 %

Entonces el coeficiente de pérdidas totales de calor esta determinado por la ecuacion 62.

1 1 -
U, = i+
¢ (hp—c + hrp—c hviento + hrc—s) ( 62)

Reemplazando en la ecuacion 62 los coeficientes anteriormente determinados se obtiene

el siguiente resultado.

-1

U—( 1 + 1 ) = 3,02 W
t7\296+ 0485 174+ 7,12/ ~ 7" m2°K

Como las temperaturas iniciales son asumidas, se procede a determinar el valor real de
del nuevo T, ajustado a los valores de los coeficientes de transferencia de calor, como

se muestra en la ecuacién 63.

U (T, — Ty)
Te=Tp— hp—c+ hrp—c (63)

Reemplazando valores en la ecuacidn 63 se obtiene el siguiente resultado.

3,02 x (373 — 303)

Te =373 2.96 + 0,485

= 311,6 °K

Dado que el valor de T, es aproximado, se procede a iterar con el nuevo valor
obtenido todas las ecuaciones anteriores hasta obtener un valor coincidente. Después de

tres iteraciones de obtuvo que T, = 310,66 K = 37,66 °C y un valor de coeficiente de

w
m2°K’

pérdidas total de U; = U; = 2,58 Entonces la eficiencia de las paredes exteriores

del tubo esté definida por la ecuacion 64.
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N[~

e (%

Reemplazando valores en la ecuacion 64 se tiene el siguiente resultado.

1
=579 —
m

1
~ 2,58 W /m? °K 2
™=\ 385 W/m °K x 2x10~* m?

El factor de distribucion de temperaturas (remocion de calor) en el absorbedor del

colector esta representado en la ecuacion 65.

. tanh (%x (w — D))

% (W - D) (65)

Reemplazando valores, en la ecuacion 65, se obtiene el siguiente resultado.

tanh (5’279 x (0,075 —8,2 x 10_3)>

5,79
2

F = = 0,98

x (0,075 —-8,2x1073)

Entonces la remocion a lo largo de todo el tubo de vacio estd determinada por la

ecuacion 66.
1
r_ Ul
F= 1 L1, 1 ] ( 66)
Ux[D+(W-D)xF  C, mnDihg

Reemplazando valores en la ecuacion 66 se obtiene el siguiente resultado.

1
2,58
1 1 1
2,58 x[8,2x10~% + (0,075 — 8,2x10~3)x 0,98 | 102 | mx8x1500

F' =

0,075

F'=0,975
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El factor de remocidn de calor en todo el colector y estd determinado por la ecuacion
67.

F = %<1 - e-<”’F'/ch))

l (67)

Reemplazando valores en la ecuacion 67 tenemos el siguiente valor.

F, = 0,067 x 4186 (1 _(2'58xo'975/0 067x4186)) =097
R= 7358 ¢ -
4.5.3. Determinacion de energia absorbida por el colector.
La energia que absorbe el colector (E,), la cual es trasformada en calor, es

representada en la ecuacion 68.
E, = Sc xFg(ta) x Rix N (68)

Donde:

S, superficie del captador en (m?).

R;: radiacion diaria media mensual incidente sobre la superficie de captacion por unidad
de area (kJ/m? dia)

N: namero de dias al mes.

E/(ta): factor adimensional de remocidn de calor.
a. factor adimensional de eficiencia dptica del captador Fg(ta).

i. Indice de refraccion del tubo de vacio.

Para un vidrio opaco de borosilicato su indice de refraccion n = 1,51 por lo que el
valor de la reflexion para angulos que se encuentra entre 0° y 40°, de acuerdo con la ley
de Snell, se representa en la ecuacién 69.

N
p:<2+1) .

Reemplazando valores en la ecuacion 69 tenemos el siguiente resultado.

_ (1.51—1)2_00412
P=\Is51+1) =7

Por lo tanto, la transmitancia del material para estos angulos sera de.
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1-p 1-00412
T 1+ p T 1+00412

0,92

Dado que el colector de tubos de vacio Heat Pipe con reflector parabdlico difuso
tiene una cubierta de vidrio opaco, en donde las pérdidas por transmitancia de una
superficie transparente 7, = 0,96, entonces el valor de la transmitancia permitiendo
reflexion y absorcion sera de.

a=1,x7, =0,92x0,96 = 0,88

La reflectancia difusa p,, se puede estimar usando la reflexion del sistema de cubierta
a un angulo de incidencia considerado un angulo éptimo de 6, de 5°, por lo tanto, de la
ley de Snell.
6, = sin-t S0 _ 1S o 0ge
n 1,51

Por lo tanto, la reflexion para un angulo de 5° de inclinacidn esta determinado por la

ecuacion 70.

_ 1 [sin?(6, — 6;) = tan*(6, — 6,)
P=3 sin?(6, + 6,) tan?(6, + 6,) (70)
Reemplazando valores en la ecuacion 71 se obtiene el siguiente resultado.

sin®(3,309 — 5)  tan®(3,309 — 5)]
sin?(3,309 + 5)  tan2(3,309 + 5)|

1
P =5 [ 0,0413

Entonces el valor de transmitancia para un angulo de 5° es.

1-p(5°)  1-0,0413
1+p(5°) 1+0,0413

Por lo que la reflexion maltiple de la radiacion difusa continua y la energia total

7,(5°) = = 0,92

absorbida en el absorbente del tubo de vacio es.
pg=1-1,(5°=1-092=0,08

Dado que el valor de la transmitancia permitiendo absorcion y reflexion es el mismo
tanto para superficie horizontal e inclinada se considera un valor Unico de T = 0,92. La

ecuacion 71 representa el valor unificado de transmitancia permitiendo absorci.
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T
e e g (72)

Por lo tanto, reemplazando valores en la ecuacion 71 se tiene el siguiente resultado.

0,92 x 0,88 B
1-(1-0,88)x0,08

(ta) = 0,82

Debido a que la temperatura de entrada en el segundo captador es més elevada que
el primero y asi sucesivamente, la conexion de captadores en serie hace variar la curva
de rendimiento, por lo tanto, a efectos de célculo se toma en cuenta un factor de
correccion por conexion de N colectores en serie que en este caso se planea conectar

tres colectores en serie como maximo, siendo entonces (N = 3).
b. Factor de correccion para colectores solares conectados en serie (K).

Los colectores a conectar en este disefio, se ha considerado conectar en un nimero
maximo de tres colectores conectados en serie, que a su vez estaran conectados con el
resto de colectores en paralelo, puesto que al conectar colectores en serie estos
disminuyen su eficiencia, se ha considerado un factor de correccion, y esta determinado
por la ecuacion 72.

FrUL

ic (72)

K =

Donde:

G: caudal especifico de un colector solar, de datos de laboratorio homologados de los
principales fabricantes se recomienda un caudal de 240 I/h, entonces el caudal especifico
es 0.02688 kg /s m?.

Cp: calor especifico del agua 4186 J/kg °K.

Reemplazando en la ecuacion 72 se tiene el siguiente valor, al factor de correccion
por colectores conectados en serie.

0,97 x 2,58 W /m?°K
K= = 0,02688

o,ooozskTngx 4186 ] /kg °K
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Entonces el factor de eficiencia éptica del captador Fg(ta), Corresponde a la
ordenada en el origen de la curva caracteristica del captador, obtenida de los ensayos
del colector. Producto de la transmitancia por la absorbancia del colector y el factor de
transporte, equivalente a 1. En este factor ya interviene tanto la eficiencia optica del
captador, como las constantes por modificacion del angulo de incidencia, ademas del

factor captador- intercambiador, y estd determinado por la ecuacién 73.

— (1 - KN
1-(1 K)l (73)

Fr(ta), = Fr(ta
R(t0)y = Fr(ta) [ K
Reemplazando valores en la ecuacion 73 se obtiene del siguiente resultado.

1-(1-0,02688)3
3x0,02688

Fr(ta), = 0,97 x 0,82 x l l =0,77

c. Factor adimensional de remocion de calor total.

El factor de remocion de calor estd determinado por la ecuacion 74.

Fr(ta) = Fr(ta), x I (ra) (FI;> (74)

— x —
(Ta)n F R

Donde:
Fr(ta),: Factor de eficiencia Optica del captador.

(T“)/(m) : Modificador del angulo de incidencia. En general se puede tomar como

constante.
- 0,96 para superficie transparente sencilla, caso habitual.

- 0,94 para superficie transparente doble.

FR/FR; Factor de correccion del conjunto captador — intercambiador, de acuerdo a

fabricantes recomiendan tomar el valor de 0,95.
Reemplazando valores en la ecuacion 74 se obtiene el siguiente resultado.

Fi(ta) = 0,77x 0,94 x 0,95 = 0,69
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d. Coeficiente global de pérdidas del colector solar.

Este coeficiente en cuenta las pérdidas de la instalacion en su conjunto y esta

expresado en la ecuacion 75.

, 1-(1-KN
FrUL = FrUL T NK

Donde:
N: nimero de colectores conectados en serie.

K factor de correccidn para colectores conectados en serie.

1—-(1-0,02688)3
3x0,02688

FiU, = 0,97 x 2,58 x l = 2,43 W/m?°C

4.5.4. Balance energético de los captadores de tubos de vacio Heat Pipe.

a. Determinacidn de energia absorbida por el colector.

(75)

La energia que absorbe el colector (E,), la cual es transformada en calor se calcula

a través de la ecuacion 76, cuyos valores se muestran en la tabla 19.

E, = ScxFr(ta) xRy xN

(76)

- S¢: Superficie del captador. Este valor corresponde al area de apertura de

captacion del campo de colectores solares, ya que con este campo de busca

proporcionar el calor necesario para el accionamiento de la maquina de

refrigeracion por absorcion

- Fi(za): Producto de la transmitancia por la absorbancia del colector y el factor

de transporte o conduccidn equivalente a 1. En este factor ya interviene tanto la

eficiencia dptica del captador, como las constantes por modificacion del angulo

incidencia, ademas del factor captador-intercambiador (F;(ta) =0,69).

- Ru: Radiacion diaria mensual incidente en la superficie de captacion del colector

solar (kJ/m?).

- N: Numero de dias del mes, en este caso el periodo es 22dias.
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Tabla 19

Energia absorbida y entregada por el colector.

. R N
Mes Fror  SC(M) ymi.dia) (diasimes) k]/QrC;les Eq (KJF5)
Enero 069 76 16524 22 14590541 19063408
Febrero 069 76 16704 22 14590541 19271071
Marzo 069 76 17172 22 14590541 19810993
Abril 069 76 16884 22 14590541 19478733
Mayo 069 76 15660 22 14590541 18066629
Junio 069 76 15732 22 14500541 18149694
Julio 069 76 16596 22 14590541 19146473
Agosto 0,69 76 18072 22 14590541 20849305
Septiembre 069 76 19008 220 14590541 21929149
Octubre 069 76 18900 22 14500541 21804552
Noviembre 069 76 18612 22 14590541 21472292
Diciembre 069 76 17100 220 14590541 19727928

Nota. Q, corresponde al calor demandado por el agua de acumulacion para elevar la temperatura de 15

°C a 90 °C, cuyo valor ha sido calculado anteriormente. es preciso aclarar que R; corresponde a la

radiacion anteriormente calculada para un plano inclinado de 5° convertida, donde: 1 kW/m? = 3600

kd/m2.

b. Energia perdida en el colector (Ep).

La energia perdida en el colector esta determinada por diferentes factores participes

en el proceso de transferencia de calor y esta determinado por la ecuacion 77.

Donde:

S.: Superficie del captador en m?.

(77)

FrU, = E.U, (Fg/Fg) donde E.U, es la pendiente de la curva caracteristica del captador

(coeficiente global de pérdidas en el captador).

t,. Temperatura media mensual del ambiente.

At: Periodo de tiempo considerado en segundos (5).

K;: Factor de correccion por almacenamiento.

K,: Factor de correccion por temperatura.
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i. Factor de correccion por almacenamiento Kj.

K;: Factor de correccion por almacenamiento que se obtiene a partir de la ecuacion 78.

K; = [kg acumulacién / 75S.]~%2° (78

Donde:
S.: Superficie de captacion relacionada al area de captacion.

37,5 < (kg acumulacioén) / (m? captador) < 300.

De acuerdo con las consideraciones de los sistemas se recomienda para un uso
interrumpido de cinco dias por semana una fraccion de 80 [/m? de colector solar

disponible, entonces reemplazando en la ecuacion 78 se tiene.

- 80 kg /m?x 76 m?\ >*° _ 0984
v 75 x 76 m? Y

ii.  Factor de correccién por temperatura K.

El factor de correccién que relaciona la temperatura minima del agua en el acumulador
la temperatura del agua de la red y la media mensual ambiente (K,), estd dado por la

ecuacion 79.
K, =11,6 +1,18t,. + 3,86 t, — 2,32 t,/(100 — t,) (79)

Donde:

tqc: Temperatura minima de acumulacion. t,. = 85°C
t,- Temperatura del agua de lared. t,, = 15°C

t,: Temperatura media mensual del ambiente.

Del historial de temperaturas se tiene los siguientes valores para cada mes.

Tabla 20

Valores mensuales del factor K,.

Mes Ene Feb Mar Abr May Jun Jul Ago. Sep. Oct Nov Dic
Torom 259 260 254 255 254 249 249 256 262 265 268 26,1
K2 156 156 157 156 157 157 157 156 156 155 155 156
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Una vez calculados los factores demandados, se determina la energia que se pierde

en el colector correspondiente a cada mes del afio en la tabla 21.

Tabla 21

Energia perdida en el colector.

Mes FrRUL K1 K2 Sc(m?) Ta(°C) AT(s) Ep (KJ/s)
Enero 243 0,98 1,56 76 25,915 28800 8131,68
Febrero 243 0,98 1,56 76 25,95 28800 8129,81
Marzo 243 098 1,57 76 25,415 28800 8158,23
Abril 2,43 0,98 1,56 76 25,515 28800 8152,95
Mayo 243 098 1,57 76 25,37 28800 8160,61
Junio 243 098 1,57 76 24,895 28800 8185,48
Julio 243 098 1,57 76 24,86 28800 8187,30
Agosto 243 0,98 1,56 76 25,58 28800 8149,51
Septiembre 2,43 0,98 1,56 76 26,22 28800 8115,31
Octubre 243 098 1,55 76 26,45 28800 8102,87
Noviembre 2,43 0,98 1,55 76 26,77 28800 8085,43
Diciembre 2,43 0,98 1,56 76 26,075 28800 8123,11

c. Célculo de la ganancia total (D).

A la ganancia del colector (D,) se la conoce como la energia solar Gtil proporcionada.

Esta ganancia relaciona la energia absorbida por la placa del colector usado y el

pardmetro Q, durante un mes, como se muestra en la ecuacion 80.

_ Energia absorbida por el colector E,

1=

Qa

d. Calculo de pérdidas totales (D5).

(80)

Las pérdidas totales en el colector (D,) debido a la reflexion de la luz solar,

relacionan las pérdidas de energia en el captador a determinada temperatura, con la carga

calorifica de calentamiento (Q,) durante un mes como se muestra en la ecuacion 81.

_ Energiaperdida en el colector (E})

=

Qa

(81)
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Tabla 22

Factor de cobertura solar mensual (f).

Mes D, D, f

Enero 1,31 0,00061 0,974
Febrero 1,32 0,00061 0,981
Marzo 1,36 0,00062 0,999
Abril 1,34 0,00061 0,988
Mayo 1,24 0,00062 0,939
Junio 1,24 0,00062 0,942
Julio 1,31 0,00062 0,977
Agosto 1,43 0,00061 1,033
Septiembre 1,50 0,00061 1,066
Octubre 1,49 0,00061 1,062
Noviembre 1,47 0,00061 1,052
Diciembre 1,35 0,00061 0,997

Nota. el factor f corresponde a la fraccion de carga cubierta, definido por la ganancia y perdidas en el

colector solar.
e. Determinacion de la cobertura solar mensual.

Al encontrar el producto entre f y Q,, estimamos la energia util captada para todos

los meses del afio, de acuerdo a la ecuacién 82.

Qm =fxQ, (82)

Donde:
Q,: Carga termica demanda por el agua caliente de acumulacion.
Q,,,: Carga térmica util generada en el colector.

Q,.: Carga no cubierta (esta carga sera cubierta por una fuente auxiliar de calor).

En latabla 21, se muestra los valores de cobertura solar mensual, donde en los meses
de la estacion de verano en la provincia de Jaén se logra cubrir el 100 por ciento de la
carga térmica demandada en el Puesto de Salud Montegrande. Se ha asumido la carga
térmica del mes de agosto de manera referencial para los doce meses del afio, puesto
que este es el mes donde se registran las temperaturas mas elevadas y por ende carga la

térmica es maxima, y esta carga no se vera superada en ningun otro mes del afio.
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Tabla 23

Cobertura solar mensual.

Mes f Qq (KWh) Qm (KWh) Qnc (KWh)
Enero 0,97 4052,928 3948,06 104,87
Febrero 0,98 4052,928 3976,71 076,22
Marzo 1,00 4052,928 4049,96 002,97
Abril 0,99 4052,928 4005,09 047,84
Mayo 0,94 4052,928 3806,85 246,07
Junio 0,94 4052,928 3818,86 234,07
Julio 0,98 4052,928 3959,55 093,38
Agosto 1,03 4052,928 4185,95 -133,02
Septiembre 1,07 4052,928 4320,73 -267,80
Octubre 1,06 4052,928 4305,52 -252,59
Noviembre 1,05 4052,928 4264,52 -211,59
Diciembre 1,00 4052,928 4038,81 014,12

f. Area de captacion (m?).

Como se ha mostrado en las tablas 18 y 19, la superficie de captacion que nos permite

lograr una cobertura casi total, es de 76 m?, este valor se ha aproximado empiricamente

de tal manera que la cobertura solar mensual sea la mayor posible, es decir que nos

permita cubrir todo el calor demandad por la maquina de refrigeracion por absorcion.

g. Seleccion del colector solar.

De acuerdo a los parametros anteriormente calculados, el colector que mas se ajusta

a las condiciones establecidas para proveer de calor Gtil a la maquina de refrigeracion

por absorcion para climatizar el puesto de salud Montegrande Jaén, es el colector solar

de tubos de vacio Heat Pipe de la marca Nohana3000. Cuyas unidades poseen alto

rendimiento, tal como esta representado en la figura 32, y bajas pérdidas con angulos

optimos de absorcidn a una inclinacion entre los 5° y 90°. Las caracteristicas técnicas

del colector solar estan detalladas en el Anexo 14.
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Figura 32. Curva de rendimiento de un colector solar de tubo de vacio en comparacién con un captador
plano. Fuente: Nohana3000 (2018).

4.6. Calculo de la capacidad del tanque de acumulacién térmica.

El sistema de entrega de calor a la carga demandante, es posible a través de un
intercambiador de calor, para ello hay que determinar el caudal de entrada y salida de
los tanques, para el colector y la carga. La capacidad de almacenamiento de energia de
una unidad de almacenamiento de agua (u otro liquido) a temperatura uniforme (es
decir, totalmente mezclada o sin estratificar) que opera sobre una diferencia de

temperatura finita es dado por la ecuacion 83.

Qo= CexCx N (ta — tr) (83)
Donde:
- Q.. Demanda calorifica para el calentamiento del fluido de trabajo kJ/mes.
- C,: Calor especifico del fluido caloportador en el proceso de intercambio de
calor, en el caso del agua es 4,187 kJ/kg °C.
- C: Consumo diario de agua.
- N: Numero de dias del mes (22 dias).

tqc: Temperatura del agua caliente de acumulacion (90 °C).

t,-- Temperatura del agua de la red (15 °C).

k] kj dia
14590541 — = 4.187 xCx22——x(90°C — 15°C)
mes Kg°C mes
kg
C =2112
dia
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Al tratarse de agua y por relacion se sabe que un litro de agua es igual a un kilogramo
del mismo, se tiene que la capacidad del tanque es de C = 2112 litros. Sin embargo,
existen algunos autores que relacionan de manera directa el volumen de acumulacion
con el area de captacion, a continuacion, se muestran valores de referencia para el disefio
del sistema de acumulacion solar e inercia para instalaciones de absorcion con energia

termosolar.

Tabla 24

Capacidad de los sistemas de acumulacion.

Caélculos rapidos de sistemas de acumulacion térmica (experiencias)
Volumen Con paradas (5

Sin paradas (7 dias/semana)

recomendado, tanque dias/semana)

de carga a maquina de

absorcgi]én. . 40 1/m? de captacion solar 80 I/m? de captacion solar
Volumen recomendado 15-20 I/kWf de Mag. De 25-30 I/kWf de Mag. De
tanque de carga de frio. absorcion absorcion

Nota. El almacenamiento de calor sensible se puede dar tanto en alta como a baja temperatura, en este

caso se usa agua en estado liquido como medio de almacenamiento. Fuente: Herrador (s.f).

4.6.1. Estratificacion en el almacenamiento del agua.

Los tanques de almacenamiento estratificados, poseen temperaturas distintas para
cada volumen de agua, es necesario porque segun ingrese el agua proveniente de los
colectores solares, se va ubicando en un nivel determinado de acuerdo a su temperatura,
dejando al agua de mayor temperatura en la parte superior y al de menor temperatura en
la parte inferior (Nacif, 2011). Existen varios modelos para los tanques estratificados.
Los cuales estan dentro de dos categorias.

Aproximacion multinodo. El tanque es dividido en N nodos con balances de energia
desarrollados para cada seccién del tanque. Es resultado es una coleccion de N
ecuaciones diferenciales que pueden resolverse para las temperaturas de los N nodos
en funcion del tiempo.

Aproximacion de flujo piston (Plug flow). Se asume que se mueven segmentos de
liquido en el tanque a diferentes temperaturas. Son métodos de conteo para tener el

tamafio, temperatura y posicion de los segmentos.
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4.6.2. Seleccion del Tanque de acumulacion térmica.

Para la seleccion del tanque de acumulacién térmica, se tomo en una cuenta el nivel
de conductividad térmica del material del tanque y la capacidad de almacenamiento,
ademas se tomo en cuenta la importancia de la estratificacion de temperatura del agua
al interior del tanque y el sistema auxiliar de adicién de calor para periodos de tiempo
donde la temperatura proveniente de los colectores solares no es lo suficientemente alta
para ingresar al generador de la maquina de refrigeracion por absorcion.

Por lo tanto, para este disefio se selecciond un tanque de acumulacién térmica de la
marca Suicalsa con una capacidad de 2050 litros, con un coeficiente de pérdidas del
material (espuma de Poliuretano) de 0,038 W/m?°K, cuyas caracteristicas técnicas estan

detalladas en el anexo 15.
4.7. Maquina de refrigeracion por absorcion.

En funcionamiento de una maquina de absorcion es posible mediante el intercambio
de calor con cuatro focos (generador, condensador, absorbedor y evaporador) como se
encuentran ilustrado en la figura 33.

Q{‘G ND

rJ

)

Figura 33. Esquema de una maquina de refrigeracion por absorcién de simple efecto condensada por
agua. Fuente: Marcos (2008).
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El funcionamiento de la maquina de absorcion se realiza gracias a la participacion de
una disolucion que en este caso sera H,0/LiBr, las que a su vez cumpliran funciones
de refrigerante y absorbente respectivamente. Para el disefio de cada uno de los
componentes se realiza un balance energético y de masa, para ello es necesario analizar
cada punto del ciclo de refrigeracion por absorcion. El calculo realiza asumiendo que es
una maquina ideal, estableciendo las condiciones iniciales de calculo que son propios
del lugar y condiciones de estudio. Una vez realizadas las estimaciones ideales se

procede a calcular los valores ajustando los calculos a una maquina real.

4.7.1. Balance de masay energia (conceptos generales).
Para el balance energético, es necesario analizar cada componente en particular, dado
que la solucion tiene cambios de estado donde intercambia calor en el proceso, por lo

tanto, el analisis esta encado en analizar cado punto de la figura 34.

Q(,‘O"ﬂ

"~

Figura 34. Puntos de analisis en una maquina de refrigeracion de simple efecto LiBr/H,0 condensada

por agua. Fuente: Marcos (2008).

La figura 35 muestra el esquema de una maquina de absorcion de simple efecto, los
componentes representados son los siguientes: un Generador (G), un condensador
(COND), un evaporador (EVAP), un absorbedor (ABS), el recuperador de calor de la

solucion (R), dos valvulas y una bomba.
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Figura 36. Diagrama de Duhring (P-T) para un ciclo de simple efecto por absorcion agua Bromuro de
litio. Fuente: ASHRAE (2001).

a. Generador.

Es un intercambiador de calor que se ocupa de generar vapor refrigerante, sobre este
elemento se suministra energia en forma de calor, este calor renovable procedente de
colectores solares y se encarga de calentar la disolucion LiBr/H,0 provocando la
ebullicion de una parte del agua contenida en ella. (Marcos, 2008). Asumiendo que el
refrigerante en el estado 1 es refrigerante puro se deriva que por cada (m,;) Kg de
disolucion con los que se alimenta el generador, se separan (m,) Kg de disolvente,
retornando (m,; — m,.) Kg al absorbedor.

Aplicando un balance de masa y energia en este elemento nos permite encontrar las

siguientes relaciones mostradas en la ecuacién 84.
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Q¢ + mgh; — m;h; — (mg —mp)hg — Q, =0 (84)

Siendo my; = m,; y m, = m;. Ademas Q, es el calor transferido por el generador al
ambiente. Dado que el generador es adiabatico, esto implica que Q, = 0 y despejando

queda la ecuacion 85.

Q¢ = my(hy — hg) + my(hg — h7) (85)

Ademas, si se realiza un balance de masa en el generador de acuerdo a la ecuacion 86.

mq . X_ags = (Mg — m;).X;_g + m; (86)

Si se denomina a la concentracion de absorbente en el absorbedor X,55 y en el
generador X,; se puede escribir la relacion (ecuacion 87) entre el caudal de disoluciony
el de refrigerante (R).

mgq Xg

R= 4= _2C
m, X — XaBs (87)

La ecuacion 88 representa la relacion entre el caudal de la solucion que circula entre
el absorbedor y el generador, y el caudal de refrigerante producido en el generador
considerando el caudal de refrigerante producido m, igual a 1 Kg/s nos permite
calcular el caudal de disolucion bombeado por cada K g/s de refrigerante producido en

el generador.
R= i, = — 26 (88)
XG - XABS
El caudal de refrigerante real que circula por la maquina se obtiene a traves de la
relacion entre la carga térmica del local Q,, y el calor especifico de evaporacion, se

relaciona de acuerdo a la ecuacién 89.

mr — QEVAP (89)
devapr

Siendo del caudal de disolucién bombeado entre el absorbedor y el generador igual a la

ecuacion 90.

1y = R.1h, (90)
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b. Absorbedor.

El absorbedor es el componente mas sensible e importante de la maquina ya que el buen
funcionamiento de la maquina depende de su gran capacidad para absorber vapores de
refrigerante procedente del evaporador. Es conveniente por ello optimizar
conjuntamente la trasferencia de masa y calor dado que la capacidad de absorcion del
refrigerante esta relacionada a la temperatura de absorcion. El absorbedor se alimenta,
de una parte con el caudal de disolucion (m,; — m,.) con entalpia h;, proveniente del
generador, ademas del refrigerante m,. que viene del evaporador. En consecuencia del
absorbedor se extrae el caudal de disolucion diluida m, con entalpia hs, y se representa

en la ecuacion 91.
—Qups + Mmyhy — mghs + (mg —my)hyo — Qp =0 (91)
Como el absorbedor se considera adiabatico el balance se expresa en la ecuacion 92.

Qass = My(hy — hyo) + my(hyg — hs) (92)

c. Recuperador de calor de disolucion.

Este elemento aprovecha la mayor temperatura de la disolucion concentrada que retorna
del generador para precalentar la disolucidon antes de ingresar al generador. Tiene
ademas otro efecto beneficioso que es el enfriamiento de la disolucion concentrada en
su regreso al absorbedor, esta disefiado para trabajar con la eficiencia ¢ que resulta del
calor ganado de la disolucion entre el calor maximo que teéricamente podria transferir.

El calor ganado por la disolucidn fria se representa en la ecuacion 93.

Qr = mq (h7 — he) (93)

Mientras que el maximo calor que se podria transferir tedricamente se representa en la

ecuacion 94.

Qmax = mg(hg —hg) (94)
La eficiencia quedara expresada en la ecuacién 95.

(h7 — he)

(ho — he) (99)

E:
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d. Valvula de estrangulamiento.
En esta valvula se efectua la reduccion de presién de la disolucion concentrada desde
la presion en el generador a la presion en el absorbedor, siendo por ende una reduccion

isoentalpica, (Marcos, 2008). Y se representa en la ecuacion 96.

he = hyg (96)

e. Condensador.

En este elemento se realiza el cambio de fase (condensacion) del vapor refrigerante
procedente del generador, la ecuacion del balance de energia expresada en la ecuacion
97.

Qcond = my(hy — hy) (97)

f. Valvula de expansion.

En esta valvula de transforma el refrigerante en estado liquido saturado a la salida
del condensador en una mezcla bifasica a la presion y temperatura de evaporacion. El
balance de energia en la valvula es considerada isoentalpica por los tanto se representa

en la ecuacioén 98.
hz = h3 (98)

g. Evaporador.

A este intercambiador accede la mezcla bifasica proveniente de la valvula de
expansion. A través de él circulan conjuntamente el vapor, que no produce efecto
frigorifico alguno, y el liquido que, al hervir a la presién de evaporacion transfiere su
calor latente al fluido exterior que circula por el evaporador, (Marcos, 2008). Esta

expresado en la ecuacion 99.

Qevap = my(hy —h3) (99)

h. Bomba de la disolucion.
Esta bomba cumple la funcion de circular la disolucion desde del absorbedor hacia
el generador. El balance de energia en el siguiente elemento queda expresado en la

ecuacion 100.

—W}, = mgx(hg — hs) (100)
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4.7.2. Disefio de la maquina de refrigeracion por absorcion.

En esta investigacion se va a disefiar una maquina de refrigeracion por ciclo de
absorcién de simple efecto condensada por agua.
Condiciones iniciales de disefio.,

Temperatura exterior: T,,; = 35°C = 308 K.

Potencia nominal del evaporador: Q., = 22,9 kW.

Temperatura alcanzada en el evaporador: T,, = 10 °C = 283 K

Temperatura alcanzada en el condensador T¢ong = Texe + 10 °C = 45 °C.

La temperatura en el condensador variara entre 10 y 13 °C superior a la temperatura
exterior, para temperaturas muy altas proximas a los 40 °C, el condensador operara unos
10 °C por encima de esta. Cuando la temperatura exterior sea mas razonable esta
temperatura estara en los 13 °C. Para realizar el célculo se recurre al diagrama de Diiring
que representa las propiedades fisicas de la disolucion el ciclo de absorcion estara
definido por la presion de saturacion de la disolucién de LiBr/H20.

De acuerdo con la regla de Diring, si el punto de ebullicién de la disolucién se
presenta frente al punto de ebullicion del disolvente puro los puntos correspondientes a
dichas presiones se aproximan a una recta. Al observar dichas rectas observadas en la
parte media del diagrama, hay que sefialar que la maxima concentracion es de un 70 %

dado que una vez sobrepasado este valor puede ocurrir problemas de cristalizacion.
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Figura 37. Diagrama de Diring. Fuente: McNeeley (1979).
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De la figura 37 si se traza las rectas en funcion de la temperatura del condensador y

del evaporador se obtienen los siguientes datos.

Xaps = 0,57
Pevap = 1,2 kpa
Byen = 10 kpa
Si se define el régimen de carga como la razon entre la carga térmica total, a la
temperatura maxima alcanzada y la carga térmica en un determinado tiempo del periodo
de estudio, la temperatura maxima se alcanza el 21 de noviembre con 37,5 °C donde la
carga térmica registra un incremento de 10 % de la carga térmica en el momento de

estudio.

_ Qnom

P (101)

Qmax
Reemplazando en la ecuacién 101 se tiene.

229
~ 25,08

=091

Con lo cual ya se puede determinar el aumento de la concentracion en el refrigerante.
Estimando un aumento de 6% que es equivalente a 0,06 se asume ademas un caudal

masico de refrigerante de un kilogramo por segundo.
AX = P x 0,06 = 0,0546
Concentracién en el generador
Xgen = (1 + AX) Xaps = (1+0,0546) x 0,57 = 0,601
Asumiendo un caudal de refrigerante de.

m, =1kg/s

Caudal de la disolucion de la ecuacion 86.

Xgen xm, 0,601 x 1kg/s
Xgen — Xabs 0,601 — 0.57

myg = =194 kg/s
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Como se puede deducir del célculo anterior, el régimen de carga aumentara conforme
aumente la demanda térmica, al mismo tiempo que la carga térmica sera mayor cuanto
mas préxima esté la temperatura a su valor maximo registrado que es donde alcanzara
el valor de la unidad. El disefio de este ciclo debe estar dentro de un limite de seguridad,
es decir que la mezcla refrigerante - absorbente no sobrepase el 70% de concentracion.
Dado que al sobrepasar este limite ocurriria problemas de cristalizacion, como se

muestra en la figura 38.
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Figura 38. Diagrama de Diiring limite de cristalizacion. Fuente: McNeeley (1976).

Como se ha demostrado que para temperaturas elevadas cercanas a los 40°C como son
los 35 °C la diferencia de la concentracién a la salida del generador y absorbedor no

debe superar el 3%.
AX = (Xgen — Xaps) x 100% = (0,6 — 0,57)x100% = 3%

Para descartar la posibilidad de que el sistema tenga problemas de cristalizacion se
debe recalcular las concentraciones para la temperatura méaxima registrada en la época

de verano.
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Xaps = 0,57
Xgen = 0,57(1 + 0,06) = 0,604

Una vez conocidas las concentraciones a la salida del generador y del absorbedor, se
puede calcular las temperaturas ebullicion inicial y final en el generador donde la
ebullicion se produce entre 10S Ti_cpyuicion = 85°C Y 108 Tr_epyuticion = 93°C

temperatura que corresponden a los puntos 1 y 8 del diagrama en la figura 38.
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Figura 39. Diagrama de Diiring con las concentraciones para la temperatura maxima registrada (t,,; =
37.5 °C) en verano. McNeeley (1976).

Ahora podemos calcular los pardmetros termodinamicos de los estados 8 y 5

sabiendo que:

- Tg=Ty=93C  Xg= Xgen = 0.
- Tg=Tys=45C  Xs= Xgps = 0,57
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Apoyados en el diagrama de Merkel donde se relaciona la entalpia, temperatura y

concentracion de refrigerante se calculara los valores de entalpia en los puntos 5y 8. En

este diagrama se representa las lineas verticales de concentracion constante para estos

dos puntos, intersectadas estas lineas con las curvas de temperatura obtendremos los

valores de entalpia deseados, de acuerdo a la figura 40.

460

NN

o)
I

0.6 = 60%

LN X
e e

>

400

o

\\,,: \Q\ :0. 7 =57%

300

\O

o

o

|
VAL

280

ENTHALPY, hikg solution

g

\,%\\\\
]
\

S~

180

M~
|

gl
Y
Sl

i

“o

“a.
o

Nvo

e

A

100

P —

g%

2o

—

—
e ——
\

I
SAA NN WA

—
10—

EQUATIONS CONCENTRATION RANGE 40 < X < 70% LiBr TEMPERATURE RANGE 15 < ( < 163°C

10 20

a0 AC

80 so 70

LITHIUM BROMIDE CONCENTRATION, MASS PERCENT

H = Z5A X" 4t XA B, X" 4 (2TLC, X in KI/kg, where | = “Coand X = S LiHr

Ay = =2024.33
A, = 163,300
Az = ~4. 88161
Ay = 6,302948

E2

Ay = —2.913705 E4

B, = 182829

B; = —1.1691757

B, = 3248041 E-2

By = —4.034184 fi-4

By = 1.B520560 £-0

Cy = =3.7008214 E
C, = 2.EBIT666E
C; = ~8.131301S E
C, = 99116628 E-
C,y = —4.4421207 £

-2
3
-5
7
v

Figura 40. Diagrama de Merkel valores de entalpia de la solucién en funcién de porcentaje de

concentracién. McNeeley (1976).

Entonces las entalpias para los puntos 5 y 8 serén las siguientes.

hs = 110 kJ /kg.
hg = 200 kJ /kg.
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i. Enelestado 6.

Para el disefio de la bomba es necesario conocer algunos parametros, los cuales son,
la densidad del fluido de la disolucion y el rendimiento de funcionamiento. Al
desconocer estos datos se asumira un rendimiento del 50% al convertir electricidad en
energia de flujo, ademas de calcular la densidad de la disolucion de Bromuro de Litio a

partir de porcentaje de concentracion en el absorbedor, como se muestra en la figura 41.

1.9

1.8

=
9

DENSITY Mg/m3
[y
(=
rS—

25°C 40 °C

1.5

1.4

Xps = 0,57

1.3 |
40 50 60

PERCENT LITHIUM BROMIDE BY MASS

Figura 41. Cuadro de densidad del absorbente. McNeeley (1976).

pg = 1650 kg/m3
n, = 0,5

El trabajo de la bomba se representa en la ecuacion 102.

mgy

Welb-h = (Pcond - Pevap) X NP, (102)

Reemplazando valores en la ecuacion 102 de tiene el siguiente resultado.
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19,49
S = 0,20693 kJ /kg

X 16503kg xlkg
m s

Werp—n = (10 kPa — 1,2 kPa) x

0,5

= (we”"h) + he = <0’20693) +110 M 10,0106 k] /k
5=\ 7194 kg J/kg

ii. En el estado 7.
Asumiendo la eficiencia del recuperador en un 60% (valor de referencial de

laboratorios de pruebas) entonces aplicamos la siguiente ecuacion para el calculo de
entalpia en el punto 7.

h7 = SR(h.g - h6)+ h'6 = 1,64‘ x105]/kg

iii. En el estado 9.
se debe calcular el calor de recuperado por la disolucion, puesto que es Util en

calculos posteriores ademas de la entalpia en el punto nueve.

m 19,4
= m—dx(h7 ~ he) = =~ (1,64x10° — 1,1x10°) = 10476x10° ] /kg

qrec

B Grec _ kj]  10,476x10° .
hg = hg o zookg 04 1,46 x10° ] /kg

iv. En el estado 10.
Dado que la valvula en el andlisis termodinamico se considera isoentalpico, la

entalpia en los puntos 9 y 10 tiene el mismo valor.

h10 = hg = 1,4‘6 x105]/kg

v. Enelestado 1.
La entalpia en el punto 1 es la del vapor obtenido a la temperatura media de final

inicial de ebullicion.

366K + 358K
362K

Ts — Tiniciai-ebuliicion _ _

T, = =
L 2 2

e
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Ademaés, sabiendo que la presion en el punto 1 equivale a la de generador (10 kPa)
se calcula la entalpia 1 en el diagrama de la figura 42.
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Figura 42. Célculo de entalpia h, mediante las propiedades termodinamicas del agua. Fuente: Stanford
(2005).
Entonces de la figura 42 se obtiene el valor de h;.

h, = 2665 kj/kg
vi. Enel punto 4.

T, =T,, = 283K
P, = P, = 1200 Pa
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h, = 2519,2 k] /kg
vii. En el punto 2.
Ty = Teona = 45°C = 318K

J
Cpagua = 4180m

4.180k]

hy = Cp_agua (To — 273K) = x (318K — 273K) = 188,1 kJ /kg

viii. En el punto 3.

Dado que la valvula es considerada dentro del analisis como isoentalpica, entonces

los valores de los puntos 2 y 3 son los mismos.

Con los valores de entalpia calculados para cada punto se procede a calcular los

calores respectivos en cada elemento de la maquina de absorcion.
A. Calor de efecto util.
go = (hy—h3) = (2519,2 — 188,1) = 2331,1 kJ /kg
B. Calor en el generador.
De la ecuacion 85 se deduce lo siguiente.
gen = (hy = ha) + % x (hy = o)

Reemplazando valores en la ecuacion se tiene el siguiente resultado.

19,4k—g

Qgen = (2665 —200)k]/kg + 1kgs x(200 — 164) = 3163,4 k] /kg

S

C. Calor en el absorbedor.

De la ecuacion 92 se deduce lo siguiente.
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mg(hio — hs)

my

Gaps = (hy — h7) +

Reemplazando valores se tiene el siguiente resultado.

19,4 (146 — 110)

Gaps = (2519,2 — 164) + -

= 3053,6 k/ /kg

D. Calor en el condensador.

Qcond = (hl - hZ)

Geona = (2665 — 188,1) = 24769 k] /kg

E. Trabajo en la bomba.

Wop_n  0,20693 kj /k
g = Setbh _ — I/KG _ 0 41386 k] /g
Mp )

F. Calor de recuperacion.

my 19.4
qr = = x (h; —he) = —— x (164 — 110,0106) = 53,99 k] /kg
-

G. Coeficiente de operacion.

(hy — h)

cop = e
(hy — hy) T x (h; — hg) + qp
T

2519,2 — 188,1)k/ /k
COP = ( M /kg = 0,657

(2665 — 164)k] /kg + 2 (164 — 110,0106)1 /g

Este valor del coeficiente de operacion representa los valores de entalpia para una
maquina ideal, puesto que la mayoria de valores de entrada han sido asumidos para
cubrir la potencia de refrigeracion con la finalidad garantizar la cobertura de toda la

carga térmica a refrigerar.
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4.7.3. Valores numéricos de una maquina real.
QEV = 22,9 X103 W

Caudal de refrigerante evaporado.

Qev _ 22,9x10%]/s
qe 2257 x103]/kg

M, = = 0,0101 kg/s

Donde q, es el calor especifico de vaporizacion del refrigerante.

i. Caudal de disolucion.

mgx M, 19,4x0,0101
m, B 1

M, = = 0,19594 kg/s

ii. Potencia del generador.

kg k]
Qgen = My X Ggen = 0,0101-= x 31634 i 31,9 kW

iii. Potencia del condensador.

kg kJ
Qconda = My, x qeong = 0,0101 <X 2476'9@ = 25,01 kW
iv. Potencia del absorbedor.
kg k]
Qabs = M, x qgps = 0,0101 <X 3053,6@ = 30,8 kW
V. Potencia del recuperador.
kg k]

Qrec = M, x g, = 0,0101 ?x 53,99@ = 0,545 kW

Vi. Potencia del motor de la bhomba.
W, = M, xq, = 00101 kg/s x 0,41386 k] /kg = 4,18 W

vil. Nuevo Coeficiente de operacion.

Qwv 229

Qgen + Wy 31,9 +0.00418

= 0,715

103



Como se ha definido anteriormente el COP representa la eficiencia energética que
relaciona la cantidad de refrigeracion obtenida de la cantidad de energia calorifica
proporcionada, como es evidente el tipo de maquina empleada y sus caracteristicas
influye directamente en la extraccion de calor en un ambiente. Los COPs en las
maquinas de absorcidn son bajos respecto a las maquinas de compresion mecéanica. En
este caso el COP alcanzado en esta maquina es de 0,715 cuyo valor es muy favorable
debido a la inclusion de un recuperador de calor en el sistema, al tratarse de una maquina

de refrigeracion por absorcion de simple efecto es el coeficiente mas 6ptimo de obtener.

. s iz
5 QCO.\D 2501 kW

O 5 =308 kW

Figura 43: Potencia de los componentes de una maquina de refrigeracién por absorcion.

En la figura 43 se muestra la potencia de cada elemento constitutivo de la maquina,
con lo cual procedemos a seleccionar la maquina de refrigeracion por absorcion. Por la
potencia de refrigeracion demandada para el Puesto de Salud Montegrande y el tipo de
sistema, se seleccion6 una maquina de refrigeracion de simple efecto condensada por
agua de 35 kW de potencia frigorifica de la marca Thermax, cuyas caracteristicas

técnicas estan detalladas en el anexo 16.
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4.8. Estudio econémico.

En este capitulo de realizara un andlisis econémico del sistema con una realizacion
de la amortizacion de este. Para ello se debe calcular el tiempo de retorno de la inversion,
con una vida util del sistema estimada entre 25 a 30 afios, por lo que de fija este limite
como punto maximo de inversion positiva.

Entre los factores mas importantes a tener en cuenta.

- Coste del equipamiento necesario para el sistema de climatizacion.

- Montaje electromecénico

- Mantenimiento programado

- Costo de mano de obra calificada y no calificada

- Costeo referencial de un sistema de compresién mecanica

El coste de montaje electromecanico se fija en un 40% del costo del subtotal del coste
de los todos los componentes del sistema de refrigeracion, asimismo el mantenimiento

sera de manera anual y estara valorado en el uno por ciento del mismo subtotal.

4.8.1. Inversion inicial.

En este apartado se define el costo de adquisicion de los equipos, coste de ingenieria
y el coste por montaje, se debe resaltar que ante la imposibilidad de encontrar en el
mercado las partes integrantes de la maquina de absorcidn por separado, se ha optado
por seleccionar una maquina completa que cumpla con los requisitos de carga térmica,
temperaturas y coeficiente de operacion. Aun cuando la ficha técnica nos muestra una
temperatura y caudal del fluido, estos valores pueden variar dependiendo del
comportamiento y demandas del sistema.

La maquina de refrigeracion por absorcion propuesta esta equipada con todas las
valvulas de control, sensores de temperatura, bombas, intercambiadores de calor,

necesarios para garantizar su optimo rendimiento.
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Tabla 25

Presupuesto referencial del sistema de aire acondicionado por absorcion.

Precio Costo

item Descripcion Unidad Cantidad o
Unitario  total ($)

I.  Suministro de equipos
Colector solar de tubo de

Conjunto de tuberias de

1,2 Global 1 212 212
cobre

1,3 Aislante (Duck-Net) m? 12 313 372
Sistema de Control de
Maquina de refrigeracion

15 Global 1 24910 24910
LT-1
Sistema de Bombeo

1,6 Global 1 3250 3250

(electrobomba)

Tanque de acumulacion

1,7 _ Global 1 8890 8890
Térmica
Sub
44165
total

Il Montaje Electromecanico (Ingenieria'y mano de obra)

2,1 Instalacion solar 8833

2,2 Sistema de climatizacion 8833
IGV 18% 7949,7
Total 69780,7

4.8.2. Mantenimiento periddico.

Dado el nivel de automatizacion del sistema, el mantenimiento se realizara en forma
anual, las actividades de mantenimiento de centraran basicamente en la revision de
piezas mecanicas, purga de circuitos hidraulicos y limpieza de paneles solares. El costo
de mantenimiento se cifra en un porcentaje del gasto anual que cominmente se cifra en

1% del costo inicial en la inversion, por lo tanto, tendré un costo de 697,8 ddlares.
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4.8.3. Coste referencial de un equipo de compresién mecanica.

Este valor se establece con la finalidad de establecer el periodo de amortizacion de
la inversion realizada en el sistema, dado que el proyecto realizado se sustenta en la
necesidad de confort térmico al interior del puesto de salud tanto para el personal que
presta servicios como para los pacientes. Una cotizacion realizada en “clima ofertas”
arrojé los siguientes costos de equipamiento e instalacion de aire acondicionado con una

potencia frigorifica de 23 kW.

Tabla 26

Costo de implementacion de un sistema de compresion mecanica.

. . Costo d_eI €AUIPO = sto de instalacion
Tipo de Instalacion de refrigeracion

Costo total ($)

Sistema de aire
acondicionado tipo

« . ” 4580 458 5038
centralizado

4.8.4. Periodo de amortizacion.

Una vez determinado el costo de instalacion del sistema de refrigeracion por
compresion y el costo del sistema sujeto de estudio en esta investigacion, se puede
estimar que el sobrecosto del sistema de refrigeracion por absorcidn con respecto al
sistema de compresion mecanica en 64742,7 dolares. Si bien es cierto que la
implementacion de proyectos de esta naturaleza tiene especial interés por su
contribucion a la eficiencia energética, también significa una rentabilidad ya que, al
sustituir un compresor mecanico de consumo eléctrico, por uno térmico accionado por
energia termosolar, se ahorra electricidad a lo largo de la vida til del sistema.

Dado que el régimen de funcionamiento se establece en 8 horas diarias y 22 dias al
mes, y con un factor de carga que se refiere a la carga con la que opera la maquina de

refrigeracion se tiene los siguientes datos.

Whom = 35 kW Waemandado = 22,9 kW

Wdemandado — 22'9 kw
Wnominal 35 kW

factor de carga = = 0,65
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Tabla 27

Consumo eléctrico mensual.

Coeficiente de  Potencia de Horas de Consumo
Mes potencia trabajo trabajo mensual eléctrico por

(carga) promedio (kW) (8 h/d) mes (kwh)
Agosto 0,65 35 176 4004

Como se ha calculado en la seccidn anterior, la irradiacion en la provincia de Jaén es
siempre alta y muy poco variable con el paso de las estaciones. Es por ello que la
demanda de aire acondicionado para climatizar ambientes serd necesaria durante los
doce meses del afio. De modo que el consumo eléctrico es considerado los doce meses
del afio. Asi el consumo eléctrico a lo largo del afio viene determinado por la ecuacion
103.

Consumo eléctrico,pya = Z Cemes X N°de meses (103)

Consumo eléctricognyq = 48048 kWh

Como el costo unitario del KW en el Per( asciende a 0,6950 soles que equivale a 0,21

ddlares, de modo que el costo del ahorro econdmico asciende a 10090,08 ddlares.

4.8.5. Célculo del valor actual neto (VAN).

El valor actual neto significa actualizar los cobros y pagos de un proyecto para
conocer si se tendra ganancia o pérdida, por lo cual en este proyecto analizaremos si el
proyecto se podra amortizar en un periodo de 30 afios que es el tiempo de vida atil del
sistema, es este proyecto tiene es tiempo como recomendable puesto que este tipo de

proyectos tienen caracter de inversiones a largo plazo.

El calculo del VAN viene determinado por la ecuacion 104.

CF;
VAN = Z(l—‘ -1, (104)

Donde:
CF;: Flujo de caja de caja afio (ahorro en la demanda de electricidad menos el costo de

mantenimiento anual).
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K: Tasa de interés de descuento (relaciona la tasa de interés que generaria la inversién
si el dinero estuviera en el banco, para este proyecto se supondra una tasa de dos por
ciento).

I,: Inversion inicial.

Reemplazando en la ecuacion 104 se tiene el siguiente resultado.

— 69780,7 = $ 140589,2

30
(10090,8 — 697,8)
VAN = Z
Li (1+40,02)"30
=

Como vemos se tiene un valor positivo en una posible inversion en el sistema, por lo
que, con un ahorro neto anual de 9393 ddlares, que es el costo referencial del consumo
eléctrico de un sistema de refrigeracion por compresion mecanica en el periodo de
tiempo evaluado, es por ello realizando un célculo deductivo el proyecto se amortiza a

los siete afios y seis meses de su instalaciéon y funcionamiento aproximadamente.

4.8.6. Tasa interna de retorno (TIR).
La tasa interna de retorno refleja el porcentaje de beneficio o pérdida que genera una
inversion para las cantidades que no se han retirado del proyecto y se expresa en la

ecuacion 105.

TIR = zn: fn (105)
VAGEINE

Donde: Fn representa el Flujo neto de caja (ahorro energético menos costo de
mantenimiento del sistema), n es el Periodo de evaluacion (vida util del sistema 30 afios)
e iy es Inversion inicial. Con los valores establecidos anteriormente y reemplazando en

la ecuacion 105 se obtiene una rentabilidad de.

30
(10090.08 — 697.8) .
TIR = 2, + 69780705 = 13,128%

Lo que representa que la inversion propuesta es positiva, decir, hasta una tasa trece
por ciento de descuento este proyecto no nos producira pérdidas, y superado este valor
esta inversion tendra valores negativos ya que habra pérdidas, es decir no habra retorno

de la inversion.
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L RESULTADOS
5.1. Resultado de la evaluacion de la irradiacion.

En la figura 44 se muestran los resultados del calculo de irradiacion solar diaria
mensual en funcién de la diferencia de temperatura maxima y minima registradas en la
provincia de Jaén.

Irradiacién diaria mensual

6,00
4,789
4,00
3,00

Irradiacion

2,00
1,00

Temperatura °C

0,00

B Tmax °C Bl Tmin °C === R (Kwh/m2-dia)

Figura 44. Comportamiento mensual de la radiacion diaria en funcion de AT= (Tmax- Tmin.) de los

Gltimos cinco afios.

5.2. Resultado del calculo de carga térmica de la carga térmica.

En la tabla 28 se muestra el valor de cada factor influyente en la determinacion de la
carga térmica del Puesto de salud Montegrande, de acuerdo a los procedimientos de
calculo establecidos por ASHRAE (2001). Se considerd ademas adicionar un cinco por
ciento del valor de la carga térmica total como factor de seguridad, obteniendo como
valor final 78103,2 BTU/h equivalentes a 22,9 kW.
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Tabla 28

Valores de cada factor influyente en la carga térmica.

Carga sensible Valor BTU/h
Calor por radiacion solar a través de cristal 7479,32
Calor por radiacion y transmision a través de paredes y techo 21691,1
Calor por trasmision a través de paredes, puertas y ventanas

T 2859,15
interiores

Calor sensible por infiltraciones del aire exterior 5427,8

Calor sensible por aportaciones internas (personas, iluminacion y

equipos) 10528
Carga sensible por aire de ventilacion a través del climatizador 4752
Calor sensible total 52737,4
Carga latente

Calor latente debido al aire de infiltracion 520,2
Calor latente por aportaciones internas (personas y equipos) 4480
Calor latente por al aire de ventilacion a través del climatizador 16646,4
Calor latente total 21646,6
Carga térmica total 74384

5.3. Resultado del disefio del sistema.

5.3.1. Resultado del campo de colectores solares.
Los resultados del de la potencia calorifica proporcionada por el campo de los
colectores solares se muestran en la tabla 29, el area determinada para este sistema

corresponde a 76 m? de colectores solares de tubos de vacio tipo Heat Pipe.

Tabla 29

Cobertura solar mensual.

Mes f Q. (KWh) 0., KWh Qe (KWh)
Enero 0,97 4052,928 3948,06 104,87
Febrero 0,98 4052,928 3976,71 76,22
Marzo 1,00 4052,928 4049,96 2,97
Abril 0,99 4052,928 4005,09 47,84
Mayo 0,94 4052,928 3806,85 246,07
Junio 0,94 4052,928 3818,36 234,07
Julio 0,98 4052,928 3959,55 93,38
Agosto 1,03 4052,928 4185,95 -133,02
Septiembre 1,07 4052,928 4320,73 -267,80
Octubre 1,06 4052,928 4305,52 -252,59
Noviembre 1,05 4052,928 4264,52 -211,59
Diciembre 1,00 4052,928 4038,81 14,12
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Donde “f ” representa la fraccidén de cobertura solar mensual proporcionada por el
campo de colectores solares, Q,, es el calor demandado por la maquina de refrigeracion
por absorcion, Q,, es el calor util absorbido por el campo de colectores y Q,,. representa

la carga no cubierta (valor negativo indica un excedente de calor no utilizado).

5.3.2. Resultado del disefio del tanque de acumulacién térmica.
En el calculo de la capacidad del tanque de acumulacion térmica se determind que la
capacidad del tanque corresponde a 2112 litros, que representa el consumo diario del

consumo de agua caliente por la maquina de refrigeracion por absorcion.

5.3.3. Resultado del disefio de la Maquina de refrigeracion por absorcion.

El resultado del disefio de la maquina de refrigeracion por absorcion se muestra en la
tabla 30, donde se detallan la potencia de cada elemento, asi como el coeficiente de
operacién de la maquina en su conjunto para las condiciones propias del Puesto de Salud
Montegrande.

Tabla 30

Resultados del disefio de la maquina de refrigeracion por absorcion.

Condiciones iniciales de disefio

Temperatura exterior 35°C
Carga térmica (potencia en el evaporador) 22,9 kW
Temperatura minima del evaporador 10 °C
Temperatura en el condenador (Text. + 10 °C) 45 °C
Potencia de los componentes

Potencia en el generador 31,9 kW
Potencia en el condensador 25,01 kW
Potencia en el absorbedor 30,8 kW
Potencia en el recuperador 0,545 kW
Potencia de la bomba 4,18 W
COP 0,715

5.3. Resultado del estudio econémico.

El resultado del estudio econémico arrojé un valor actual neto (VAN) de 140589,2
ddlares y una tasa interna de retorno de (TIR) 13.128 % evaluado para un periodo de

30 afios que es periodo de vida util del sistema.

112



VL. DISCUSION.

En esta seccion mostraremos los resultados del anélisis de las principales variables que

influyeron en el disefio del sistema de refrigeracion por absorcion. Destacando el potencial

de radiacion solar debido a las altas temperaturas, asi como la influencia que posee en la

carga térmica como el disefio de todos los elementos constitutivos del sistema solar de

refrigeracion por absorcion.

6.1. Valoraciones Iniciales.

Para el anélisis de irradiacion se obtuvo valores de dos fuentes distintas una fue la
estacion meteoroldgica instalada en la Universidad de Jaén y la otra fue de la estacion
automatica instalada por el SENANHI de donde se obtuvo el historial de temperaturas,
la razon por la que se decidid usar las dos fuentes fue la busqueda de precision en los
resultados de irradiacion diaria mensual requerida para el disefio del sistema, para lo
cual se usaron los valores promedio de temperaturas de los Gltimos diez afios. Mientras
que para la estimacion de la carga térmica la irradiaciéon instantdnea medida por la
estacion meteoroldgica nos ofrecia una mayor precision ya que se tiene una medicion
directa el comportamiento de la irradiacion instantanea a lo largo del dia.

En el calculo de carga térmica para sistemas de aire acondicionado, se busco
bibliografia relacionada a este tema en la Biblioteca de la Universidad Nacional de Jaén,
sin embargo, tanto el acceso a la informacion en repositorios digitales como libros en
formato fisico fue limitada, pese a ello la informacion encontrada principalmente en
Handbook de ASHRAE (2011) que establece condiciones y factores de calculo para
determinar la carga térmica fue de suma importancia por lo que el céalculo se apoy6 en
un libro de Pita Edward, que es basicamente una traduccion e interpretacion de los
procedimientos de calculo de ASHRAE.

Mientras que para el disefio del sistema de refrigeracion por absorcion las
investigaciones directamente relacionadas al tema y que sirvieron de base para el disefio

del sistema de refrigeracion por absorcion fueron principalmente de corte internacional,
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puesto que en Peri las investigaciones estan mayormente enfocadas al
aprovechamiento de energia termosolar aplicada a la produccion de agua caliente

sanitaria (sistemas ACS).
6.2. Discusion del calculo de radiacion.

El modelo Bristow Campbell, utilizado para el célculo de irradiacion demando de
valores de entrada que son las temperaturas promediadas mensuales de un periodo de
tiempo determinado, ademas del céalculo de factores influyentes en el comportamiento
climatico de la provincia de Jaén, como es su altitud sobre el nivel del mar, angulo
cenital entre otros descritos en la seccion anterior.

Los valores de irradiacion que se obtuvieron, no difieren en gran medida de los
valores de irradiacion proporcionados por la NASA, la diferencias radican
principalmente del periodo de toma de mediciones, NASA toma 22 afios atrds, mientras
que este modelo solo se ingresan mediciones de los dltimos cinco afios (2012-2017),
esto debido a que es el tiempo que tiene funcionando la estacion automatica en la
provincia de Jaén. En la tabla 31 se muestra se establecid la diferencia porcentual de los

valores de irradiacion.

Tabla 31

Comparacion de valores de irradiacion solar diaria en una superficie horizontal del

modelo Bristow — Campbell con los valores de irradiacion de la NASA.

Modelo Bristow-

Mes Campbell NASA (kwh/m2-dia) Diferencia porcentual
(kwh/m2-dia)
Enero 4,58 4,16 10%
Febrero 4,75 3,93 21%
Marzo 4,76 4,25 12%
Abril 4,68 4,24 10%
Mayo 4,33 4,31 1%
Junio 4,36 4,22 3%
Julio 4,59 4,31 7%
Agosto 5,00 4,62 8%
Setiembre 5,27 4,95 6%
Octubre 5,24 4,94 6%
Noviembre 5,16 5,15 0%
Diciembre 4,74 4,63 2%
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En latabla 31 se pudo demostrar que las diferencias porcentuales del método Bristow
Campbell con respecto a los valores de la NASA no son muy significativos por la
proximidad en los valores determinados, de modo que la validez de los datos y la
confiabilidad del método estd comprobada. Se debe sefialar que estos datos de
irradiacion han sido calculados para una superficie horizontal, por lo que para
instalaciones solares térmicas en los que se hace necesaria la inclinacion arbitraria del
colector solar para mejorar eficiencia de capacion de la irradiacion solar, esta irradiacion

sufre un incremento.

6.3. Discusion del célculo de carga térmica.

El calculo de carga térmica estuvo basado en los procedimientos de calculo que
propone ASHRAE, basados principalmente el calculo de calor sensible y calor latente,
que estan descritos muy bien en el libro “Acondicionamiento de aire principios y
sistemas” de Edward G. Pita (2005), en este libro se encuentran citadas las tablas y
factores a tener en cuenta en el proceso de calculo del Handbook de ASHRAE para el
calculo de cargas de enfriamiento. Dentro del calculo de calor sensible se encuentran
las cargas por irradiacion solar directa que atraviesa las ventanas del recinto e incide
sobre las paredes y techo exteriores, asi como calor aportado por personas equipos y
aire de infiltracion como se pudo ver en el proceso de célculo, se establecié un momento
especifico para el célculo de la carga térmica sensible, ya que esta varia a lo largo del
dia, por lo que se escogio el momento en que la carga térmica es maxima es decir a las
2 PM de la tarde del dia 21 mes de agosto, también influye la cantidad de personas que
concurren al establecimiento pues de la superacion del aforo considerado este estudio
las carga térmica sufrira considerables incrementos.

Hay que mencionar que el calculo de carga térmica se ha realizado en un mes
especifico que este caso es el mes de agosto, pero si se busca evaluar mejor el
comportamiento de la carga térmica se debe evaluar para cada mes del afio, apoyandose
en el historial de temperaturas registradas en los tltimos 5 a 10 afios. Pita (2005) afirma
que “el célculo de la carga térmica es la base para la seleccion del equipo de
refrigeracion y ductos”, puesto que la carga térmica determina que capacidad de

refrigeracion tendré el equipo de refrigeracion, asi como las dimensiones de los ductos.
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6.4. Discusion del disefio del sistema.

6.4.2. Colectores solares.

El disefio de colectores solares estuvo basado en el método f-chart, a través de la
aplicacion de este método se evalu6 el desempefio del sistema. Seguiin Obaco y Jaramillo
(2010), este método fue comparado con el desempefio real del sistema en la Universidad
de Colorado, donde se determiné que el método poseia un error maximo de 5 por ciento,
por lo que fue calificado como de alto grado de fiabilidad.

Si bien este método ha sido aplicado en el disefio de sistemas solares del tipo ACS
(agua caliente sanitaria), en esta investigacion fue adecuado para el disefio del sistema
de refrigeracion, puesto que el agua caliente es la encargada de accionar la maquina de
refrigeracion por absorcion, la diferencia radica en que el calentamiento del debe estar
a mayor temperatura (85°C — 90°C). Para la determinacion del area de captacion se
realiz6 aproximaciones para lograr la mayor cobertura posible, siendo 76 m2 el area de
captacion necesaria para cubrir el 100 por ciento de la demanda energética en los meses
de verano y superior al 94 por ciento en los meses restantes, la demanda restante sera
suministrada por una fuente auxiliar de calor. Si bien este método es de alta fiabilidad,
esto no garantiza la cobertura total del sistema, ya que habra dias en los que la boveda
celeste este totalmente nublada, de modo que los colectores solares solo recibiran

radiacion solar difusa.

6.4.3. Sistema de acumulacion térmica.

El sistema de acumulacion térmica consiste en un acumulador con resistencia
eléctrica integrada como fuente auxiliar de calor para compensar la temperatura
deficiente en los momentos de escaso sol, o también en aquellas instalaciones que
poseen volante térmico es decir que la energia Util captada en el dia es demandada en
horario nocturno, para cuyos efectos el tanque de acumulacion debe tener mayor
capacidad que los sistemas de funcionamiento diurno.

Herrador (s.f.) recomienda que para sistemas de funcionamiento interrumpido como
es el puesto de salud de Montegrande (5 dias/ semana) el volumen debe estar entre los
80 It/m2 de captacion. Puesto que el horario de atencion del puesto de salud es diurno,
no existe volante térmico, es por ello que solo se estimo cubrir el almacenamiento para
el caudal que circula en el campo de colectores con una capacidad del tanque de 2112

litros, este almacenamiento se daré en un tanque tipo estratificado.
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6.4.4. Maquina de refrigeracion por absorcion.

Marcos (2008) realizd un estudio experimental de una maquina de refrigeracién de
doble efecto condensada por aire donde obtuvo un COP de 0,6 y califico el rendimiento
como positivo y fiable, este estudio determind los caudales y potencias en cada elemento
de la maquina, apoyandose en diagrama de During.

En esta investigacion se ha realizado un balance energético bajo las condiciones
reales de carga térmica y temperatura, con la finalidad de evaluar el coeficiente de
rendimiento y la potencia en cada de la maquina necesarias para garantizar la
climatizacion del puesto de salud Montegrande. La variacion del COP esta sujeta a la
variacion de la temperatura exterior dado que influyen en la carga térmica, lo que a su
vez definira el régimen a plena carga o carga parcial de funcionamiento. Como podemos
ver tanto la carga térmica como la radiacion influyen directamente sobre las condiciones
de disefio, dado que de la disponibilidad de energia se determina el tipo de maquina a
usar, tanto como la carga térmica define la capacidad de la maquina de refrigeracion por

absorcion.

6.5. Discusion del estudio econdémico.

De Castro (2015) realizé un estudio econémico donde evaluaba la viabilidad de un
proyecto de frio solar para un conjunto de viviendas, dado el tamafio de la inversion, el
proyecto requeria subvencion econdmica para ser viable, debido que de los 30 afios de
vida util este proyecto se amortizaba en el afio 29 de funcionamiento.

Para el estudio economico, en esta investigacion se ha empleado dos indicadores
financieros, tanto el valor actual neto (VAN), y la tasa interna de retorno (TIR), que nos
permitieron definir el grado de rentabilidad de este sistema, comparado con un sistema
convencional de comprensién a vapor. La comparacion se ha realizado basicamente en
los equivalentes energéticos, es decir determinar el ahorro de electricidad frente a un
sistema convencional. La inversion inicial tendrd un valor de 44220,5 ddlares, esto
considerando los componentes de principales del sistema y realizando un célculo del
consumo eléctrico equivalente en un periodo de 30 afios que es la vida util del sistema
de refrigeracion por absorcién, de modo que el proyecto se vera amortizado a los siete
afios y seis meses de su instalacion, por lo que nos asegura una rentabilidad positiva a

largo plazo.
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VIL CONCLUSIONES.

En esta tesis se disefid un sistema de aire acondicionado solar por absorcion para la
climatizacion del puesto de salud Montegrande — Jaén, habiendo considerado los siguientes
elementos finales.

1. Para el presente del disefio se evalu6 el recurso solar en la provincia de Jaén, con el
uso del método “Bristow Campbell”, concluyendo que la irradiacion solar para el
mes de estudio de la carga térmica (agosto) la irradiacion tiene un valor de 4,59
kWh/m2-dia. Sin embargo, la radiacién ha sido evaluada para los doce meses del afio
teniendo como mes energético menos favorable al mes de mayo y mas favorable al
mes de octubre.

2. Se determind la carga térmica a refrigerar en el Puesto de Salud Montegrande,
después de calcular cada componente influyente en la carga térmica agrupados en
dos conjuntos “carga térmica sensible” y “carga térmica latente” los cuales nos
permitieron tomar en cuenta la mayor cantidad de factores integrantes de la carga
térmica con lo cual se determiné que la carga térmica es 22,9 kW teniendo como guia
de célculo los procedimientos de calculo que establece ASHRAE.

3. Se disefd los colectores solares, el sistema de acumulacion térmica, y la maquina de
refrigeracion por absorcion. Dentro de las consideraciones tecnoldgicas para el
disefio de los colectores solares se concluyé que los colectores de tubos de vacio tipo
Heat Pipe se adecuaban mejor a las condiciones de la provincia de Jaén y ofrecian
un mejor rendimiento, determinandose un area de captacion de 76 m?. Por otro lado,
el sistema de acumulacion térmica se determino en funcion al caudal de circulacion
en los colectores solares y tendra una capacidad de 2112 litros, dentro del
dimensionamiento de la maquina de refrigeracion por absorcion se debia elegir el
fluido refrigerante, nimero de efectos de maquina, potencia de los elementos y
coeficiente de operacion, por lo que se concluyo que la que méas se adecuaba a las

caracteristicas del sistema es una maquina de simple efecto condensada por agua,
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que utiliza agua y Bromuro de Litio como par refrigerante absorbente, con un
coeficiente de operacién de 0,715.

Se evaluo técnica y econdmica el sistema de refrigeracion por absorcion disefiado
con un presupuesto de instalacion y mantenimiento, y se compar6 con un sistema de
refrigeracion por compresion mecénica bajo las mismas condiciones. Primero, el
calculo de Valor Actual Neto (VAN) es de 140589,2 dolares, cuyo valor nos asegura
un ingreso que supera la inversion inicial convirtiéndolo por lo tanto en un proyecto
positivo. Segundo, la Tasa Interna de Rentabilidad (TIR) equivale a 13 %, por lo
tanto, puesto que este proyecto supera el 10% de rentabilidad (Valor minimo

positivo) significa que este proyecto es viable econémicamente.
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V111 RECOMENDACIONES.

Evaluar qué sectores serian los mas beneficiados con este tipo de tecnologia,
realizando un enfoque especialmente sobre la posibilidad de implementar sistemas
de aire acondicionado de tipo residencial mediante utilizando refrigeracion por
absorcion.

Elaborar un prototipo de refrigeracion por absorcién, que permita determinar con
mayor exactitud el rendimiento bajo condiciones reales de operacién y el tipo de
equipamiento que ofrece mejores resultados.

Aplicar estudios sobre transmision de energia calorifica en intercambiadores calor
para determinar los tipos de materiales que contribuirian a mejorar el coeficiente de
rendimiento en las maquinas de refrigeracion por absorcion.

Disenfiar sistemas de control que permitan monitorear y regular automéaticamente las
temperaturas en los colectores solares con la finalidad de prolongar su vida Gtil, dado
que en zonas donde se registran elevadas temperaturas existe siempre problema de

sobrecalentamiento (temperatura de estancamiento) en los colectores solares.
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X.

ANEXOS.

ANEXO 1. Coeficientes de sombreado para vidrio con o si sombreado interior por
persianas venecianas enrollables.

Es Sin Tipo de sombreado interior
pesor e
; e nominal de | Transmision| sSombreado Persianas Persianas enrollables
Tipo de vid merp ST
PO CEVIERY | cada vidrio solar s venesianas  |Opacas  Transhicidas
claro :
h, = 4-0I Medio | Claro |Oscuro| Claro |Claro
Sencillo
Claro 3/32al/4| 087-080 1| 1.00
Claro 1/4al/2 [080-071 | 094
Claro 3/8 0.72 0.90 0.64 0.55 0.59 0.25 | 0.39
Claro 1/2 0.67 0.87
Claro con figuras | 1/8a9/32 | 0,87-0,79 | 0.83
Absorbente de 18 0.83
calor, con figuras
Absorbente de calor| 3/16 a 1/4 0.46 0.69
(@]
|
o [Absorbente de 3/16a 1/4 0.69 0.57 | 053 | 045 | 030 | 036
O [calor, con figuras
& [Coloreado 1/8a7/320,59-045 | 0.69
7)
S [Absorbente de 044-030 | 0.60 054 | 052 | 040 | 028 | 032
& |calor, o con figuras
g
Absorbente de calor 3/8 0.34 0.60
Absorbente de 12 | 044-030] 0.53 042 | 040 | 036 | 028 | 031
calor, o con figuras
Viduio recyibery 024 | 030 025 | 023
reflector
0.40 0.33 0.29
0.50 042 0.38
0.60 0.5 0.44
|Doble
(Claro afuera 3/32-1/8 0.71 0.88 0.57 0.51 0.60 0.25 | 0.37
(Claro adentro
Claro afuera 1/4 061 0.81
g Claro adentro
< A:lsorbcmc de calor 1/4 036 0.55
7 [afuera
Z [Claro adentro 0.39 0.36 0.4 022 | 03
o . . -
= :’c’n;“‘:‘f veculiiexiy 0.20 0.19 | 018
= or
= 0.30 027 | 0.26
0.40 0.34 0.33
Triple
Claro 1/4 0.71
Claro 1/8 0,80
Nota. Fuente: ASHRAE (2001).
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ANEXO 2. Descripcion de construccion de paredes.

Valor de U, Capacidad calorifica,

Grupo No. Descripcion de la construccion Peso, Ib/it? BTU/{h-ft>-F) BTU/(f-°F)

Ladrillo de vista de 4 in + {Ladrillo)

C Espacio de aire + ladrillo de vista de 3 in 83 0.358 KA

D Ladrillo comdn de 4 in. %0 0.415 K4

C Aislamiento de 1 in o espacio de aire + ladrillo comdn de 4 in %0 0,174-0,301 154

B Aislamiento de 2 in + ladrillo comin de 4 in 38 0.111 185

B Ladrilio comin de 8 in 130 0.302 2.4

A Aislamiento o espacio de aire + ladrillo comin de 8 in 130 0.154-0.243 2.4
Ladrillo de vista de 4 in + {Concreto pesado)

C Espacio de aire + concreto de 2 in 94 0.350 19.7

B Aislamiento de 2 in + concreto de 4 in 97 0.116 198

A Espacio de aire o aislamiento 4 concreto de 8 in oomds  143-190 0.110-0.112 29.1-38.4 °
Ladrillo de vista de 4 in + {blogue de concrete ligero o pessdol

\.E Bloque de 4 in 62 0319 129

D Espacio de aire o aislaméento + bloque de 4 in 62 0.153-0.246 12.9

D Bloque de 8 in 70 0.274 151

C Espacio de aire o aislamiento de 1 in + blogue de 6 u 8 in 73-89 0.221-0.275 15.5-1%.5

B Aislamiento de 2 in + bloque de 8 in 89 0.096-0.107 15.5-18.6
Ladrillo de vista de 4 in + fazulejo de barro)

D Azulgjo de 4 in n 0.381 15.1

D Espacio de aire + azulejo de 4 in 71 0.281 15.1

C Aislamiento + azulejo de 4 in 71 0.169 15.1

8 Espacio de aire o aislamiento de 1 in + azulajo de 8 in 96 0.142:0.22) 19.7

A Asslamiento de 2 in + azulejo de 8 in 97 0.097 198
Pared de concreto pesado + (acshado)

E Concreto de 4 in 63 0.585 125

D Concreto de 4 in + aislamiento de 102 in 63 0.119-0.200 12.5

C Aislamiento de 2 in + concreto de 4 in 63 0.119 12.7

C Concreto de 8 it 109 0.490 219

B concrato de B in + aislamento de 1 0 2 in 110 0.115-0.187 22.0

A fslamiento de 2 in + concrete de 8 in < 110 0.115 219

E Concreto de 12 in 156 0.421 312

A Concreto de 12 in + aislamiento 156 0.113 i3
Blogue de concreto ligero y pesade + (acabado)
—~ F Blogue de 4 in + espacio de aire o aislamiento 29-36 0.161-0.263 5.7-1.2

E Aislamiento de 2 in + bhloque de 4 in 20-37 0.1050.114 58-7.3

E Bloque de 8 in e —41-57 2 6.3-11.3

D Concreto de 8'in + espacio de aire o aslamiento 41-57 0.149-0.173 K.3-113
Azulego de barro + (3csbado)

F Azulejo de 4 in 3% 0.419 7.8

F Azulejo de 4 in + espacio de aire 39 0.303 7.8

E Azulejo de 4 in + aisiamiento da 1 in 19 0.178 7.9

D Aislamiento de 2 in + azulejo de 4 in 40 0.110 7.9

D Azulejo de 8 in 63 0.296 12.5

C Azulejo de & in + espacio de aire o aislamiento de 11in 63 0.151-0.231 126

B Aislamiento de 2 in + azulejo'de 8 in 63 0.099 12,6
Pared de ldmina (cortine metalica)

G Con o sin espacio de aire + 1, 2 0 3 in de aislamiento 56 0.091-0.230 07
Pared de bastidor

G Aislamiento de 12 3 in 16 0.081-0.178 32

Nota. Fuente: ASHRAE (2001).
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ANEXO 3. Diferencias de temperatura para cargas de enfriamiento (DTCE) para el
célculo de paredes al sol, 1°F.

Hora de
Hora solar, h Is DTCE DTCE DTCE Diferencia
l23456109101[1213l’l51617lsl9202I22232A Axi ini fxi de DTCE
Latitud
norts,
de pared Paredes g A
N 14 14 04 13 13 13 12 12 110 11 10 10 10 1P 10 RO KD O01 12 12 13 13 14 4 2 1o 14 4
NE 19 19 19 18 17 17 16 15 I5 15 15 15 16 1§ I7 18 I8 1B 19 19 20 20 20 N 2 15 2 5
E 24 24 2523 2221 20 1% 19 18 19 19 20 32 23 24 24 25.25 25 28 25 25 2 13 25 7
SE unn 20 20 20 [9 I8 18 18 18 1B 1p 20 21 22 23 234 M U M A 2 1% 24 6
S 20 20 19 19 18 18 17 16 16 15 14 14 14 1§ 14 IS5 16 17 18 19 19 20 20 20 il 14 n 6
SW |25 25 25 24 24 23 22 21 20 19 19 18 17 I} 17 17 i3 19 20 22 23 24 25 25 vl 17 25 8
w 27 27 26 26 25 24 24 2322 21 20 19 19 I8 I® 18 18 19 20 22 23 25 26 26 I 1& b 9
NW 21 21 21 20 20 19 19 18 I7 16 16 15 15 14 14 14 £5 15 16 17 18 19 20 21 1 14 21 7“
Paredes
N 15 14 14 312101110 9 9% 9 8 9 13 14 14 15 15 15 2 8 15 7
NE |19 18 I7 16 15 14 12 12 12 i3 14 )5 16 202121 21 202 21 12 21 9
E 23 22 21 20 18 17 16 15 1§ 15 17 19 21 2T 27T 26 26 25 M 20 15 27 12
SE |23 22 21 20 I8 17 16 15 14 14 IS5 16 18 26 26 26 26 25 M 21 14 26 12
S 21 20 19 18 17 15 14 13 12 11 1y 2 21 22 22 22 21 23 11 22 11
5w 27T 26 25 24 22 2) 19 18 16 15 14 4 1) 2235 88278 2 13 28 15
W 29 28 .27 26 24 23 21 19 18 17 16 15 M4 2 28 27 2 22 0 u 14 30 16
NW 23 22 21 20 19 18 17 15 14 13 12 12 12 ;l 12 171921 20328 el 11 23 12
Paredes gr
N 15 14131211 10 9 8 8 7 7 & 8 15 16 17 17 17 16 2 7 17 10
NE |19 17 16 14 13 1§ 10 10 11 13 517 ¥ B8 32220 20 10 23 13
E 22 21 19 17 15 14 12 12 4 16 19 22 02BN 222‘ 18 12 30 18
SE |22 21 19 17 15 14 12 12 12 13 16 19 DY BN 24 19 12 20 i7
S 21 19 1B 16 1513 12 10 ¢ 9 9 10 11 B AR B U 20 9 2 17
LSW 29 27 25 22 20 18 16 IS 13 12 11 11 11 29 32 33 33 3231 22 1l 3 2
w N 222220 1816 14 13 12 12 12 P 32 35 35 3% N 22 12 35 2
Nw 2523 21 20 18 16 14 13 11 10 10 10 10 2850000 2% 2 10 b4 17 .
FParedes
N IS 131210 9 7 6 6 6 6 6 7 & 18 19 19 19 18 46 21 6 19 13
NE 1715 13 11 10 8 7 8 10 14 17 20 22 25 24 23 22 20 18 19 7 25 18
E 19°17 15 13 11 9 8 9 12 17 22 27 30 31 30 28 26 24 22 16 % 3 P2
SE | 20 17 15 13 11 10 -8 810131722 26 31 30 28 26 24 22 17 ] 32 b2
5 19 17 IS 1311 & 8 7 6 Tai9:4% D2 N WHN2R 19 o bl <3
SW 28 25 22 19 16 14 12 10 9 8 B B 10 b4 36 38 38 37 M 31 21 8 38 30
W 31 27 24 21 18 15 13 IL 10 9 9 9 10 N 14 18 24 30 36 40 41 40 38 34 21 9 4l 32
NW 22l9l7u121098113WIFIZHIIZZTISISZSZJOTI n 7 32 25
E
N 1210 8 7 5 4 3 4 S 1517 19 200 21 23,20 I8 16 14 20 3 b3 19
NE 1311 97T 6 4 § 915 26°26 26 36 25 24 22 19 17 15 16 a1 2% 2
E 14 12 10 8 & 5 6 11 18 36 34 33 32 0 8 23 R W17 =13 5 38
SE -~ {15 1210 7 -5 5 & 11 37 36 34 33 31-28-26 2372017 18— 5 ——
s%r__l K11 _5d—3 29 3Z 34 33 31 20 26 23 20 17 A P . 3
22 18 15 1210 8 6 5 § 9 29 32 3% 43 45 44 40 35 30 26 19 . 45 )
W 26 21 17 14 11 9 7 6 6 9 0 27 36 43 49 49 45 40 M B 2D ) 44 43
NW 217141 9 7T 6 5 5 L] 16 20 26 32 37 38 36 32 28 M4 20 5 38 33
Puredes grupo F
N 8 6 5 3 2 1 2 4 6 7 9 1179417 19 21 22 23 24 23 20 16 13 11 19 1 24 23
NE 9 7 5§ 3 2 1 SMHBBWNNB TN HNRY 16131 1} 1 30 2
E 10 7 6 4 3 2 6 17 28 38 44 45 43 30 36 34 32 30 27 24 21 |7 15 12 12 2 45 43
SE 10 7 6 4 3 2 410 19 28 36 41 43 42 30 36 34 31 28 25 21 18 15 12 13 2 43 41
S 10 8 6 4 3 2 1 1 3 7132027 34 38 39 38 35 31 26 22 18 15 12 16 1 30 a8
sw 1311 9 6 § 3 22 4 5 B-11 17 26 35 44 50 53 52 45 37 28 23 |8 18 2 53 51
w 17 1300 7 5 4 3 3 4 6 8 11 14 20 28 30 490 ST 60 54 43 34 27 24 19 3 60 i
NW 14 10 8 6 4 3 2 2 3 § 810 13 15 21 27 35 42 46 43 35 28 22 18 19 2 46 a“
Paredes grupo G
N 3 2 1 0-1 2 7 B 9121518 21 23 24 24 25 26 2 1511 9 7 5 18 -1 206 14
NE 3 2 1 0«1 927 2 39 3530 26 26 27 21 2625 218141 0 7 3 9 -1 30 40
E 4 2 1 0 -1 IF 31 47 4 55 50 40 33 3130 29 27 2 19 15 12 10 B 6 10 -1 55 56
SE 4 2 1 D -1 5 I8 32 42 40 51 48 42 36 32 N 7 A4 19 1512 160 8 © | -1 51 52
S 4 2 1 0D-1 D Y 51222 31 39 45 46 43 37 31 25 20 IS 12 10 B § 12 -1 46 47
SW 5 4 3 1 0 0 2 5 B 12162 38 50 % 63 61 52 37 24 17 13 10 & 16 0 63 63
w 6 5 3 2 1 1 2 5 B 11 1519 27 41 56 67 72 67 48 29 20 15 1] 8 17 1 72 n
NW 5 3 2 1 0 0 2 5 B 11 15 1821 27 37 47 55 S5 41 25 17 13 10 7 i8 ] 58 55

Nota. Fuente: ASHRAE (2001).
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ANEXO 4. Correcién de la DTCE por latitud y mes para aplicar a paredes y techos
(latitudes norte) °F.

Latitud Mes N NNE NE ENE E ESE SE SSE S HORA
NNW — NW  WNW W WSW_~ SW  SSW
0 Dic -3 -5 -5 ) -2 -0 3 6 9 -1
Ene/Nov -3 -5 -4 -4 -1 -0 2 4 7 -1
Feb/Oct -3 -2 -2 -2 -1 -1 0 -1 0 0
Mar/Sept -3 0 1 -1 -1 -3 -3 -5 -8 -1
Abr/Ago 5 o 3 0 -2 -5 -6 -8 -8 -2
May/Jul 10 7 5 0 -3 -7 -8 -9 -8 -4
Jun 12 9 5 ] -3 -7 9 -10 -8 -5
8 Dic¢ - -0 0 -6 -3 0 4 8 12 -5
Ene/Nov -3 -5 -6 -5 -2 0 3 6 10 -
Feb/Oct -3 - -3 -3 -1 -1 1 2 4 -1
Mar/Sept -3 -2 -1 -1 -1 -2 -2 -3 ) 0
Abr/Ago 2 2 2 0 -1 -4 -5 -7 -7 -1
May/Jul 7 5 4 0 -2 -5 -7 -9 -7 -2
Jun 9 6 Rl 0 -2 -6 -8 -9 -7 -2
16 Dic -4 -6 -8 -8 -4 -1 ) 9 13 9
Ene/Nov -4 -6 -7 -7 4 -1 B 8 12 -7
Feb/Oct -3 -5 -5 -4 -2 0 2 5 7 -4
Mar/Sept -3 -3 -2 -2 -1 -1 0 0 0 -1
Abr/Ago -1 0 -1 -1 -1 -3 -3 -5 -6 0
May/lul 4 3 3 0 -1 -4 -5 -7 -7 0
Jun 6 4 Rl 1 -1 -4 -6 -8 -7 0
24 Dic -5 -7 -9 -10 -7 -3 3 9 13 -13
Ene/Nov -4 -6 -8 -9 -6 -3 3 9 13 -1
Feb/Oct -4 -5 -6 -6 -3 -1 3 7 10 -7
Mar/Sept -3 R -3 -3 -1 -1 1 2 4 -3
Abr/Ago -2 -1 0 -1 -1 -2 -1 -2 -3 0
May/Jul | 2 2 0 0 -3 -3 -5 -6 I
Jun 3 3 3 I 0 -3 - -6 -0 |
32 Dic -5 -7 -10 -11 -8 -5 2 9 12 -17
Ene/Nov -5 -7 -9 -11 -8 -4 2 9 12 -15
FebiOct -4 -6 -7 -8 -4 -2 B 8 11 -10
Mar/Sept -3 -4 - -4 -2 -1 3 5 7 -5
AbriAgo -2 -2 -1 -2 0 -1 0 1 1 -1
May/Jul 1 1 1 0 0 -1 -1 -3 -3 1
Jun 1 2 2 1 0 -2 -2 R -4 2
40 Dic -6 -8 -10 -13 -10 -7 0 7 10 -21
Ene/Nov -5 -7 =10 -12 -9 -0 | 8 11 -19
FebiOct -5 -7 -8 -9 -6 -3 3 8 12 -14
Mar/Sept -4 -5 -5 -6 -3 -1 - 7 10 -8
Abr/Ago -2 -3 -2 -2 ] 0 2 3 Rl -3
May/Jul 0 0 1 0 0 0 0 0 1 1
Jun 1 | 0 0 1 0 0 -1 -1 2
4% Dic -b -8 -11 -14 -13 -10 -3 2 6 -25
Ene/Nov -6 -8 -11 -13 -11 -8 -1 5 8 -24
Feb/Oct -5 -7 -10 -11 -8 -5 1 8 1 -18
Mar/Sept -4 -6 -6 -7 -4 -1 R 8 1 -11
Abr/Ago -3 -3 -3 -3 -1 0 A 6 7 -5
May/Jul 0 -1 0 0 1 1 3 3 B 0
Jun 1 1 2 1 2 1 2 2 3 2
56 Dic -7 -9 -12 -16 -16 -14 -9 -5 -3 -28
Ene/Nov -6 -8 <11 -15 -14 -12 -6 -1 2 -27
Feb/Oct -6 -8 -10 -12 -10 -7 0 6 9 -22
Mar/Sept -5 -6 -7 -8 -5 -2 4 8 12 -15
Abr/Ago -3 -4 -4 -4 -1 1 5 7 9 -8
May/Jul 0 0 0 0 2 2 5 6 7 -2
Jun 2 1 2 1 3 3 B 5 6 1

Nota. Fuente: ASHRAE (2001).

128



ANEXO 5. Diferencias de temperatura para cargas de enfriamiento (DTCE) debida a
techos planos °F.

Valor
Deszripeion Horn de U,
Teeko de la Peso, BT Hora solor, b
No.  constrocciin e FU°F 1 2 2 4 5 6 7 B 91011 1213 14 1516 17 13 19 20 21 2223 A
Sin cielo raso suspendido
1. Limina de metal con 7 13 ] 2 3 <3 53 61934490 61 71 78 79 77 70 59 45 30 i8 12 8 5 3
sislamiento de 1 0240 (8) (0.124)
2,  Madera de 1 in con 8 0170 6 3 0 -1 <3 =3 -2 4 14 27 3 52 627D 74 74 70 6251 3% 28 2044 9
sislansento de 1 in
3, ligerode 4 i 18 0.213 9 5 2 0-2-3-3 1 920X 44 55 64 70 73 71 66 57 45 34 25 18 13
4, Coscrelo pesado de 12 2in 29 0.206 12 B S 3 0 -1 -1 3 11 20 20 41 51 59 65 66 66 62 54 45 36 29 22 7
cop alslamieato de 2'in (0.122)
5. Madera de 1 in con 19 oo 3 0.3 4 -5-7-6-3 516273949 57 63 64 62574837 26181 7T
aislamiento de 2 in
6.  Concreto ligero de 6 {n . 24 0358 [ 2217 13 9 6 3 1 1 3 7 1523 33 43 S 38 &2 64 62 5T SO 42 35 %
7. Maders de 2.5 in con 13 030 |20 24 20 16 13 10 7 6 6 9 13 20 27 34 42 48 53 S5 56 M 40 4 H M
con aishmiesto & 1 i :
8. Conereto ligerode 8in - 31— —0026 | 35 30 26 22 18 W I 9 7 7 913 19 25 33 3 46 50 53 54 53 40 45 40
9. Concrelo pesado de 4 in 52 0200 25 22 18 1512 9 8 8 10 14 20 26 33 4P 46 S0 53 53 52 48 43 3B M N0
:ﬁi:mlenm*»-*m) i = -
o2
10. Madera de 2.5 in con 13 0.093 30 26 23 19 16 13 10 9 8 9 I3 17 23 29 36 41 46 49 51 50 47 43 35 35
aislamdento de 2 im
11,  Sislema de ferrazas 75 0.106 34031 28 25 22 19 16 14 13 13 15 18 22 26 31 36 40 44 45 46 45 43 40 37
12, gomlopcnoodcﬁm 735 0.192 31028 25 22 20 17 IS5 14 14 16 18 22 26 31 36 40 43 45 45 44 42 4D 37 M
ian ;:n de (75) (0.117)
0
13.  Madens de 4 In coo 17 0106 |38 36 33 20 28 25 22 20 18 17 16 17 1B 21 24 28 32 36 39 41 43 43 42 40
aislamiento de ! 0 2 iy  (1¥) (0.078) . ’
Con cielo raso suspendide
1. Limiea 8¢ a2r0 ¢ 9 0.134 20-1—3-4-4-!92!375062717718746‘25642281!!285
alslamiento de 1 020 (10) (0.092)
2 Madesa de | in coo 0 0115 1511 8 S 3 2 3 713 21 30,40 48 55 60 62 55 51 44 37 30 37 25
aislamiento é ! in Y ('\
3. Concreto igerode 4 In. 20 0.13¢ 1914 10 7 4 2 0 0 4 10 19 29 39 48 56 62165564 61 S4 46 38 30 24
4. Concreto pesado de 2 in 30 0131 28 25 23 20 17 15 13 13 14 16 20 25 30 35 39 4 47 46 44 41 38 35
con aslamiento de 1 in [
5. Madera de 1 in coa 1Y 0.083 2520 §6 13 10 7 5 5 7 12 1B 285 33 4| 48 53 ST ST 56 52 46 40 M4
aishmienio de 2 in | /
..”. Comcreto Hgerode 6in 26 w 32 28 23 19 16 13 10 6 7 B 11 1622 2% 36 42 48'52 5S¢ 54 51 47 42 37
7. Madera de 2.5 o con s 34 31 29 26 23 21 18 16 15 13 16 18 25 30 M 3B 41 3 M M 220 M
aishamiento de | in
B. Comcreto Bgerode 8 lm 23 0.093 390 36 33 29 26 23 20 1B 15 14 14 15 17 20 2529 34 38 42 45 46 45 44 42
9.  Comcreto pesado de d in 93 SaEy | 30 5927 26 24 22 2 20 20021 22 24 27 29 32 34 36 38 38 38 37 36 M B
:en;l;hmiemode (54) (0.090) =
o2in
10.  Madera de 2.5 {n con 15 0072 35 33 30 28 26 24 22 20 18 I8 IR 20 22 25 28 32 35 38 40 41 41 40 39 37
aiskamiento & 2 in
1. ::sumduumzu b 0082 |30 29 28 27 26 25 24 23 22 22 22 23 23 25 26 28 29 31 32 33 33 33 33 32
wecho
12, Coserelo pesado con i 0425 |29 28 27 26 25 24 23 22 21 21 22 23 25 26 28 30 32 33 34 M 34 33 3 3
pislamiento del 2 2in  (77) (D.ORR)
.13, Madena d= 4 n con 19 0082 |35 34 33 32 31 29 2 26 24 23 22 21 22 22 24 25 27 30 32 M 35 36 37 36
aishmiento & (20) (0.064)
lo2in
Nota. Fuente: ASHRAE (2001).
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ANEXO 6. Coeficiente global U de transferencia de calor para componentes de
edificacion.

Valor de U en
Construccidon : BTU/h-fE-F
Verano Invierno
PAREDES
Marco con lateralos de madern, recubrimienta y acabado interior
Sin aislamiento 22 23
Alslamiento R-7 (2 4 2 1/2 in) .09 .09
Aislamiento R-11 {3 a2 3 1/2 in) ) .07 07
Marco con ladrillo de 4 in o acabado de piedra, recubrimiento y acabado intetior
i aislamiento 24 24
Alslamiento R-7 .09 .09
Aislamiento R-11 .07 .07
Marco con estuco de 1 in, recubrimiento y acabado interior
Sin aislamiento .29 29
Aislamiento R-7 10 10 [
Aislamiento R-11 .07 07
Mamposterfa:
Block de concrato de 8 in, sin acabados 49 51
Block de concreto de 12 in, sin acabados A5 a7
Eo
Mamposteria {block de concrete de 8 ink:
Acabados intenores:
tablero splanado de yeso (1/2 In); sin alslamiento 29 30
tablero aplanado con respakdo de hoa (1/2 in) sin aislamiento .23 30
tablero aislante de poiiestirenc de 1 in (R-5); y tablero de yeso de 1/2 in A3 13
Mamposteria {block de 8 in de ceniza o tabique ceramico hueco):
Acabado interiorn:
tablero de pared de ysso aplanado (1/2 In), sin aislamiento 25 .25
tablero de pared de yeso aplanado con réspaido de hoja (1/2 Inl; sin aislamiento A7 A7
tablero aisibnte {R-5) de poliestiienc de 1 in tablero de yeso aplanado de 1/2 in, 12 .12
Mamposteria {ladrillo de vista de 4 In y bloque de cenizas de B8 in o tabique
cerdmica de 8 in hueco}:
Acabado interior:
tablero de pared de yeso aplanado (/2 in), sin aislamisnto 22 22
tablero de pared de yeso apl con s de hopa (1/2 in); sin aislamiento S5 A6
tablero aislante {R-5) de polestirenc de 1 ln y ublem de yeso aplanado de 1/2 in A2 A2
Mamposteria (tabigue hueco de cerdmica de 12 in o bloque de cenizas de 12 in).
Acabado interior
tablero aplanado de yeso {1/2 ink; sin aislamiento 24 24
tablero aplanado de yeso con respalde de hoja (1/2 in); sin aislamiento A8 A7
tablero aislante de poliestirenc de 1 in (R-5), y tablero aplanado de yeso de 1/2 in A2 12
Mamposterta (ladnlio de vista de 4 In, ladrillo comGn de 4 in):
Acabado Interior:
tablero aplanado de yeso (1/2 in); sin aislamiento 28 .28
tablero aplanado de yeso con respaldo de hoja (1/2 in), sin aislamiento 18 8
tablero aislante de pofiestireno de 1 in (R-5) y tablero aplanado de yeso de 1/2 in A3 .13
Mamposterfa {Concreto da 8 in, o Piedra de B in))
Acabado interior
tablero aplanado de yeso (1[2 in). sin aislamiento 33 34
tablero aplando de yeso con respaldo de hoja {1/2 in) sin aislamiento 21 21
tablero aislante de poliestirenc de 1in, (R5) y tablero aplanado de yeso de 1/2 in, 14 14
Mewsl con recubrimiento interior vinilico, R-7 (bloque de fibra de vidric de 3 in) 14 .14
_ PARTICIONES
Marco {tablero aplanado de yeso de 1/2 in solo de un lado):
Sin aisiamiento
55 55
Marco {tablero aplanado de yeso de 1/2 In a ambos lados)
Sin aistamiento 3 3
Aislamiento R-11 o8 .08
Mamposteria (blogue de cenizas de 4 in):
Si aislamiento, sin acabados 40 40
Sin aislamiento, tablero aplanado de yeso de 1/2 in de un lado
Sin asisiamiento, tablero aplanade de yeso de 1/2 in a ambos lados .26 26
Tablero aislante de poliestreno de 1 in (3-5) y tablero. aplanado de yeso de’ 19 19
1/2 in, ambos sak de un lado A3 . 13

Nota. Fuente: ASHRAE (2001).
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ANEXO 6 (Continuacion).

Valor de U en
Construccion BTU/M-FE-"F
Verano Invierno
. CIELOS Y PISOS
Marco (pisc de loseta asliltica, triplay de 5/8 in, contrapiso de madera de
2 in, cielo raso terminado):
Flujo de calor hacia amriba 23 23
Flupo de calor hacia abajo .20 19
Concreto (piso de loseta asfiltica, cubierta de concreto de 4 in,
espacio de aire, cielo raso terminado).
Flujo de calor hacia arriba 34 .33
Flujo de calor hacia abajo 26 25
TECHO (techo plano, sin clelo raso)
Cubierta de acero:
< Sin aislamionto .64 85
Aislamiento de 1 in (R-2.78) .23 25
Aislamiento de 2 in (R-556) 15 16
Cubiorta de madera de 1 in:
Sin aislamiento 40 48
Aislamiento de 1 in (R-2.78) 19 21
Aislamiento de 2 in (R-556) 3 ~ A2 J3-
——2Cublerta de madera de 2.5 in:
Sin aislamiento .25 26
Ajslamiento de 1 in (R-2. 7894(- A5 16
Aislamiento de 2 in (R-5.58) 10 M
Cubierta de madera de 4 in:
Sin aislamiento A7 8
_Aislamiento de 1 in (R-2.78) A2 .2
Aislamiento de 2 in (R-5.56) .09 .09
TECHO Y CIELO RASO {techo plano, clelo raso terminado)
Cubierta de acero!
Sin alslamiento 33 40
Aislamiento de 1 in (R-2.78) A7 .19
Aislamiento de 2 in (R-5.56) A2 A3
Cubierta de madera de 1 in:
Sin aislamiento 26 29
Aislamiento de 1 in (R-2.78) 15 18
Aislamiento de 2 in (R-5.56) 1 1N
Cubierta de madera de 2.5 in:
Sin aislamiento 18 .20
Aislamiento de 1 in (R-2.789) 12 A3
Aislamiento de Z in (R-558) .09 10
Cubiertas de maders de 4 in:
Sin aistamiento .14 s
Alamiento de 1 In (R-2.78} 10 10
Aislamiento de 2 in (R-5.56} 08 OB
Cubjerta de concreto kgero de 4 in:
Sin_aislamiento 14 .15
Cubierta de concreto kgero de 6 in:
Sin aislamiento 10 Rh
Cubierta de concroto lbgofo do 8 in
_Sin ashmhnw_ e 08 02
Cublerta do concreto normal de 2 in:
Sin aislamiento 32 38
Alslamiento de 1 In (R-2.78) A7 19
Aislamiento de 2 in (R-5.56) 11 12
( Cubierta de concreto normal de 4 in:
', Sin aislamiento 30 .36
© Aislamiento de 1 in (R-2.78) 16 18
| Aislamiento de 2 in (R-5.56) 1 2
Eubnem de concreto nermal de 6 in:
| Sin aislamiento 28 33
' Alslamiento de 1 in (R-2.78) 16 A7
Alslamiento de 2 in (R-556) 11 .12

Nota. Fuente: ASHRAE (2001).
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ANEXO 7. Cambios de aire por hora que se presentan bajo condiciones promedio en

residencias excluyendo el aire de ventilacion.

Vidrio sencillo

Guardaventana o

Tipo de recinto sin cinta con cinta
hermética hermética
Sin ventanas ni puertas exteriores 0,5 0,3
Puertas o ventanas exteriores de un lado 1 0,7
Puertas o ventanas exteriores de dos lados 1,5 1
Ventanas o puertas exteriores de tres lados 2 1,3
Vestibulos de entrada 2 1,3

Nota. Fuente: Elaboracién propia, tomado de ASHRAE (2001).

ANEXO 8. Produccion de calor de equipo motorizado (BTU/h).

Ubicacion del equipo respecto a la corriente del aire o al espacio
Potencia del acondicionado
motor Motozj é/nrtr;gquma Motor fuera, maquina Motor defnut(rec:é1 maquina
dentro
1/8 580 320 260
1/8 710 430 280
1/4 1000 640 360
1/3 1290 850 440
1/2 1820 1280 540
3/4 2680 1930 750
1 3220 2540 880
1-1/2 4770 3820 950
2 6380 5100 1280
3 9450 7650 1800
5 15600 12800 2800
7-1/2 22500 19100 3400
10 30000 25500 4500
15 44500 38200 6300
20 58500 51000 7500
25 72400 63600 8800

Nota. Fuente: Elaboracién propia, tomado de ASHRAE (2001).

132



ANEXO 9. Tasas de ganancia de calor debido a los ocupantes del recinto

acondicionado.
Calor total por sdulto maseudine  calor total ajuswade® Calor sensible Calor latente
Actividad Aplicaciones tipicas  Watts  Bub  kesth  Watts  Biuh  haallh  Watts  Htuh  keal/h  Wats  Btoh  kesth
Sertady w1 twoss Testio, cow NS A0 100 100 0 %0 60) 55 0 180
Sectada, tabap muy lger, m\ .
ssxtn Ofcas, horses, apurtanensos 140 480 1200 120 420 105 6 20 55 55 Lo
14 53 L1%0 50
m mh:n Restaurante 10 S0 130 0 Ss0¢ 148 7§ 288 0 us ﬁs 40
tubao Oficieas, hofes, spatamesicn s 640 160 150 51 130 75 18§ 60 B 258 65
Paradn. tiabagn Kyero © caming Tuotas , banzes g o
o kg 225 800 00 185 640 i60 W 35T ™ 95 325 Ho
,“"""‘# AR flbdioe 285 8% 220 230 7H0 195 10 348 90 130 435 110
Cavirands 3 meh yabyo o
b G miqurus posadas  Flrices WS 1MO 260 305 1040 260 100 345 90 208 &5 170
umm m 1200 300 280 960 240 100 A4S 90 150 &5 IS0
o Saie de tak 1360 240 375 1280 320 W0 &
koo W 120 $ 100 2SS 875 20
kgaings pesaces, levactar Dasas Filvics 420 1600 400 470 1600 400 165
ltvicw S65 140 300 1035 260
Trakao pesac, ojerocios aece  Gimasis SES 2000 S00 525 1800 450 IRS &35 160 200 68

'Nm‘mew-sah‘uybuhmmunnmmdamucodam,PmarFBS.dwboulq.ndnw.mdvdwdel
calor 9 dobe d an macamente 8% v los vakees del cslor lstente 30 doban aumentar proporcicnaments.
.'Lammumlwaalmubnumolwmuiomnldehombmnwvriﬁoomhapliex‘énquonmondomhﬁob
hipdtess de que la ganancia por mujsr adulta repressnta Ln 85% de b del hombre adulto, y M de un nifio &l 75%.

¢ Calor total sustado para comer an un restawant, que incluye 8 BTUN del aimento por individuo (30 BTU blas y 30 BTU Wt |

¢ Para el baiche, se consadera una parsona por pists titando v las demas sentadas (400 STUVI o paracas v caminando lentamante (970 BTUMI
Reproducdo con permiso del 1585 Fundamentals. ASHRAE Handbook & Product Divectory.

ANEXO 10. Factores de calor sensible para cargas de enfriamiento debido a personas.

Horas totales en el recinto Horas después de cada entrada al recinto
8 DR TR T R S A R (5 7 T O R il M . P N )

2 045 058 017 013 010 008 00T 006 005 004 008 005 003 002 002 002 0.02 001 00 001 001 001 001 001
S4 049 0.9 045 071 027 0.21 006 0.14 011 010 D08 007 006 006 0.05 004 0.04 0.03 003 001 002 002 002 001
6 050 060 067 072 076 079 034 026 021 018 005 023 011 0,00 D08 007 D06 006 005 004 004 .03 003 003
3 0.5 06) 067 072 076 080 082 08¢ 03% 030 025 021 018 015 0.3 042 010 009 008 007 006 005 005 004

10 0.53 " 049 074 077 080 0.83 085 087 089 042 034 028 023 020 017 0.5 043 001 000 009 008 007 006
1 055 066 070 075 079 081 084 JBE 085 089 091 092 045 036 030 025 021 019 06 014 0.42 041 Qg 0L
14 058 066 072 077 080 083 085 087 089 090 091 052 031 094 047 038 031 026 023 0N 0IT 035 @13 011
16 062 070 075 075 02 D85 087 085 090 0I1 092 093 084 095 0N 096 040 039 033 028 024 020 Q) 016
18 066 076 079 082 085 087 039 090 092 093 094 0% 035 096 096 097 047 057 050 040 033 028 024 0.2

Reproducido con parmiso de 1385 Fundsmentals ASHRAE Handbook & Product Directory.
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ANEXO 11. Requisitos de ventilacion para ocupantes.

Personas Aire de ventilacion
estimadas necesario por persona
por 100 f¢*

de drea de piso FCM FCM
Minimos Recomendados
RESIDENCIAL
Viviendas de una unidad

Salas y recamaras 5 5 7-10

Cocinas, bafios - 20 30-50
Viviendas de unidades miiltiples

Salas y recamaras T 5 7-10

Cocinas, bafios - 20 30-50
COMERCIAL
Sanitarios publicos 100 15 20-25
Comercios

Pisos de venta (sétanos y plantas 30 7 10-15

bajas)

Pisos de venta (pisos superiores) 20 7 10-15
Comedores 70 10 15-20
Cocinas 20 30 35
Cafeterias 100 30 35
Hoteles, moteles

Recimaras 5 7 10-15

Salas 20 10 15-20

Bafios - 20 30-50
Salas de belleza S0 25 30-35
Peluquerias 25 7 10-15
Estacionamientos - 1.5 2-3
Teatros

Vestibulos 150 20 25-30

Auditorios (no s¢ fuma) 150 5 5-10

Auditorios (permitido fumar) 150 10 10-20
Boliches, Zona de asicntos 70 15 20-25
Gimnasio y arenas

Pisos de ejercicios 70 20 25-30

Vestidores 20 30 40 -50

Areas de publico 150 20 25-30
Piscinas 25 15 20-25
Oficinas

Espacio de oficinas en general 10 15 15-25

Salas de juntas 60 25 30-40
INSTITUCIONAL
Escuelas

Salones de clase 50 10 10-15

Auditorios 150 5 5-175

Gimnasios 70 20 25-30

Bibliotecas 20 7 10-12

Vestidores 20 30 40 - 50
Hospitales

Recamaras sencillas y dobles 15 10 15-20

Guarderias 20 10 15-20

Salas de cirugia, salas de parto - 20 -

Nota. Fuente: Elaboracion propia, tomado de ASHRAE (2001).
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ANEXO 12. Valores promedio de la irradiacion instantanea (W/m2) 2016 — 2018.

Hora Ene Feb Mar Abr May Jun Jul Ago Sep Oct Nov Dic  Prom. total
12:00 am 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
1:00 am 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
2:00 am 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
3:00 am 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
4:00 am 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
5:00 am 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0,76 0,28 0 0,09
6:00 am 0 0 1547 29,14 2998 22,68 18,11 2840 49,23 7542 1452 0,20 25,72

7:00am 31,58 19,06 83,34 149,10 129,65 142,50 134,90 188,37 19537 246,03 106,43 46,05 131,45
8:00am 13252 117,65 213,95 319,68 309,02 294,95 302,79 386,31 369,64 429,23 284,20 172,33 291,30
9:00am 280,13 246,88 371,31 533,41 499,15 461,12 48550 588,48 588,81 686,85 470,83 326,82 479,68
10:00 am 455,16 413,91 520,53 656,94 620,66 585,58 646,31 709,60 726,81 791,58 608,53 510,79 619,01
11:00 am 584,06 556,41 641,47 731,12 723,53 65568 713,03 766,95 769,80 861,81 739,12 650,57 711,00
12:00 pm 661,48 665,59 706,05 771,42 720,97 658,18 697,52 734,58 754,90 810,92 797,23 679,23 727,52
1:00pm 637,77 632,94 623,50 714,68 610,66 566,45 617,77 643,90 707,63 759,76 801,05 696,38 671,25
2:00pm 584,08 548,97 559,37 578,03 519,08 483,13 499,35 506,42 537,70 618,90 664,73 637,30 561,05
3:00pm 492,35 500,66 405,44 368,85 343,16 308,98 330,02 332,95 338,92 368,58 565,77 528,85 398,46
4:00pm 416,16 386,09 249,61 165,60 157,31 151,12 183,87 18545 157,78 176,44 366,33 390,33 234,02
5:00pm 22435 226,86 92,13 2449 1726 1768 22,06 2760 23,70 20,21 162,22 195,12 74,78

6:00pm 64,19 5994 18,37 0 0 0 0 0 0 0 22,68 37,07 12,72
7:00 pm 0,52 0,74 0,15 0 0 0 0 0 0 0 0 0,12 0,08
8:00 pm 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
9:00 pm 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
10:00 pm 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
11:00 pm 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0

Nota: Fuente: Elaboracion propia. Datos de irradiacion obtenidos de la estacién meteoroldgica de la Universidad Nacional de Jaén.
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ANEXO 13. Plano de distribucion del Puesto de Salud Montegrande.
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ANEXO 14. Ficha técnica del colector solar de tubos de vacio Heat Pipe seleccionado.

shana

todo para las energias renovables

{Que es Heat Pipe?

Grocios o la tecnologio de tubos de vocio
conseguimaos una mayor superficie de coplocion
con unes perdidas minimas, § a esto le unimos el
sistermo Heat Pipe, corsegquimos un colector de altas
prestaciones

Eslo convierle a nuestios colactores de ka sere nhy
en idedies para cualquier fipo de Instalocién con
aprovechamienio de lo Energic Solar, alcanzando
un rendimiento muy superior a los sistemas
convancionales

El Hea! Pipe &s una bara de cobre hueca en su interior, donde en uno de sus exframos hay un bulbo que
esta en contacto con el fiujc de fluide calor portador, aue se calientc graclos aio condensacion en et bulbo
gei fiuldo color portador que hay en ei nierior de o bora de cobre, llegondo a cicanzor tempercturgs de
astancaméento de hasta 250°C.,

Gracias a este novedoso sistemae nuestros coplodores son perfectos tanto para el usa domestico como en
grandes insfalaciones donde se hace mas necesano un sistema de generacion de tnergio Térmica que
ofrezca unrendmiaento optimo durante todo el ano
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Rendimiento Optico  (h,)

Integrocion Arquitectonica
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Coeficsente Pordida de Caler K1
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ol L ..|'<_‘)
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ANEXO 14. (Continuacion)

neEhanas

todo para las energias renovables

Colector Térmico Heat Pipe - 20 tubos

Ficha Técnica

Caracteristicas Técnlcas

nhr2018

3.65m?

227 m?

805x140 mm
75.6Kg
6 Bar
250 °C
374"
20
Aluminio Anodzado

Tubos: Vacio - Colecteor: Polivretano

5% - 90°

Vidio ce Boosicoto
Long, 1800 mm, 58 mmint.= 47 mm

Triple Capa - ALN/AIN-SS/CU
> %
< 0,60 W/{m* X}

< 5x10"'Pa

Cobre, @ =8 mm
a=0295
0.05¢
1.048 W/im* K
90 1th

3 unid, Serie

Principales Ventajas

« Sistema Modular

* Alta rendimiento con baja radiacion

* Bojo coste de mantenimiento y reparacion
» Angulo de instalacién enfre 5y 90°

* Mayor rendimiento que los sstemas
convencionales

» Baxs perdidas de Calor en el Sistema.

Nota. Fuente: nohana3000.com
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ANEXO 15. Ficha técnica del tanque de acumulacién térmica seleccionado.

B o1 / o670 0 encia 6 64w

INFORMACION TECNICA

Muchas instalaciones de refrigeracion o calefaccian precisan de depésitos para aumentar la inercia
térmica del sistema, a fin de evitar un niimero elevado de encendidos del grupo frigerifico o caldera,
cuando se producen rapidas variacones de temperatura,

Los depdsitos de inercia estan construidos en acero al carbono ST-37-2, y pintados extercrmente
con imgrimacion antioxidante de color negro.

APLICACION
Acumulacidn de agua fria / caliente en sistemas de refrigeracion / calefaccion,

AISLAMIENTO
Se suministra el siguiente aislamiento estandar en funcién de la capacidad:

150 1000 'ts  Poliuretans expandido rigide de conductividad térmica de 0,023 Win'K,
Terminacidn exterior en chapa galvanizada de color gris,

1500 A 5000 Its Espuma de paliuretane flexible de coeficiente de conductividad
térmica 0,038 Wim"K, Terminacidn exterior con funda skay de 0,28 mm de
color rojo. A petician del diente se pueden suministrar SIN AISLAMIENTO
0 con otro tipo de aslamiento y acabada exterior (funda para intemperie,
chapa de aluminio, armafiax, lana de roca). Ver opciones en AISLAMIENTOS.

Los acumutadores cumplen los ariterios de disedio ecoldgo segin Reglamento B14/2013 y de
etiquetado energética segin Reglamento 812/2013.

3456 Corexonade 3l imalacon

18 Instrumestacon

H Altuea totsl

o [Dhdmetro acumud ador she atslamisnny
De D¥dmetro acumudador con ashmiento

CONDICIONES DE DISERO
[ Presidn dsorio___Tempecatuta disefa |

10/85 C°

B b

DIMEN

100
00
00
500
150

1000

1500

2059

500

3000

4000

0

a4 GUICALSA

SIONES

400
450
550
650
150
250
1000
15
1250
7%
1300
1603

460
510
610
750
850
950
1200
1250
1350
135
1500
1

100!
1407
1512
1750
2100
2168
a2l
28
2370
2870
a1
3014

100

Nota. Fuente: Suicalsa.com

2 Modelos DI con etiquetado energético
=N ==
- = \-‘\“
N
Y
—_— o g DOWACH 9 3] C
= 17 i~ DO204C06RG 187 aa C
DO30LL06RG Pl 29 (4
DIOSOACOBRS 495 102 C
Haul
o
TARIFA DE PRECIOS
Sin aislamiento
Codigo Vol. (its) PVP {€)
DISOACOG 1500 1.237
RS Y DIZ00ACEE 2% 1478
DIZSOACE 2500 1832
: - 5 DIZ00AC06 1000 123
A | A DISOONCTG 4000 3.084
i —/{ DISOONCOSE 5000 3883
! ) A\
{ // W) ‘-\j_‘_ Para capacidades inferiares a 1500 Mts.

no puede suministrarse sin aislamiento

. Con alslamiento estandar
i ‘ } [3456]1 78 a Codigo Vol s)  PVP{€)
® W M ikt oW DY T0ACOBRG 100 351
b/ Y RS | £ R i P SN A 1) S 17 e+ DKIOACTERG 200 a5}
@4 9 A vk 2 - 67 DKOACIGRG 300 583
0 1200 W50 1TId 3" mn* m DISOACCERG 500 798
40 M W T 3 n* DRTSACOERG 750 1166
1 163 6 vl 3 1" 1w M100ACOERG 1000 1361
45 1566 1796 2" 3" 1m0 DISOACOGRFP 1500 2065
S8 1618 1818 2° 3 17 S DIZCOACOBRFP 209 2004
385 1685 1885 2" 'y 1" 29 DI ZSCACOERFP 2500 1am
|5 pes mes o ¥ 'y it 33 DEOOACOGRFP 3000 299
04 204 Ja0a ¥ ¢ me s DIRDOACCERFP 4000 3.906
814 23 am ) ¢ W 843 DISO0ACOERFF 5000 488D
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ANEXO 16. Caracteristicas técnicas de la maquina de refrigeracion por absorcion
seleccionada.

Especificaciones técnicas.

' PLANTAS ENFRIADORAS DE AGUA THERMAX SERIE & ABSORSISTEM
COGENIE
THEOMAX
DESCRIPCION UNIDAD moneTaa
LT-1 LT-2 LT-3 LT-5 LT-6 LT-8
R 10 20 0 50 65 80
CAPACIDAD FRIGORIFICA NOMINAL W % 70 705 176 279 781
Caudal de agua m'h 55 11,0 18.5 215 35.7 440
Tempersturs sntrada/sslida C 122/87
ey Pérdids de carga iFa 567 579 314 e 314 02
Didmetro conexita DN (") 40 (1%} 85 (2%%) 80 (3) 100 (4)
N* de pases (evaporador) g 4
Caudal 46 agua mh 10 20 30 50 57 85
Tamperatura anty ads o 294
Tamperatur U C : T 6 L7 4 X
crcumoacuaDe  [EERESI TN T Y YTV T
|ENFRIAMIENTO (TORRE) - - - - -
Didmetro conexidn DN Y S0 (2) BO (3) 125 (3)
N* da pasos (absorbedar)
N* de pasos (condensador) 2
Caudal de agus m 78 15.7 23.2 398 51.3 83,1
Temperatura entrada'salida C 90,685
CIRCUITO AGUA CALIENTE  |Pérdida de carga kFa 1138 19,6 314 A 304 204
Didmesro conexion DN 40 55 20 100
N* de pasos (gensrador) “
Bomba d= solucion MW LAY 0.3(1.9) 0,55 (1,7) 1.515.0)
Bomba de refrigerante k'W (A} 03(19) 03(14)
DATOS ELECTRICOS Bomba de vack k'W (A} 0,25 (1,3)
Consumo eléctrico fotal KVA 2.2 2,83 5.2
Condiciones suministo 415V (210%), 50 Hz (25%). c.a. Il + Neutro

Nota. Fuente: www.absorsistem.com
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ANEXO 17. Panel fotogréafico de recopilacion de datos de campo.

Nota: Mediciones de espesor de muros, dimensiones de ventanas, tipos de material de construccion y color

de paredes de Puesto de Salud Montegrande.
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