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Resumen

El aeropuerto internacional “Abel Santamaria Cuadrado” cuenta entre sus
caracteristicas con un incremento de su capacidad que aun hoy continla en
ascenso, por lo que ha sido sometido a varios procesos de ampliacion quedando
el sistema de climatizacion infradimensionado. Este, segun la direccién del area
energética de la institucidon, consume aproximadamente el 80% de la energia
eléctrica. Por ello, con la intencion de apoyar el sistema de clima, las
caracteristicas de la radiacion incidente y el hecho de que el funcionamiento de la
entidad es mayormente durante horas diurnas, se elaboré un estudio de
oportunidad y dimensionamiento de un sistema de climatizacion de apoyo por
absorcion abastecido por energia solar térmica. Para ello se parti6 de
informaciones obtenidas por la propia institucibn como la carga térmica actual
media en cada mes a lo largo de todo el afio y se evitd que en el transcurso de
este la variante propuesta excediera la capacidad frigorifica demandada con el
objetivo de justificar en la mayor medida posible en términos de ahorro la posible

inversion realizada.



Abstract

The international airport "Abel Santamaria Cuadrado” it has among their
characteristics an increment of their capacity that today still continues in ascent, for
what has been subjected to several amplification processes being the system of air
conditioning undersized. This, according to the address of the energy area of the
institution consumes 80% of the electric power approximately. For it, with the
intention of supporting the climate system, the characteristics of the incident
radiation and the fact that the operation of the entity is mostly during day hours, it
was elaborated a study of feasibility and dimensioning of a system of support air
conditioning by absorption supplied by thermal solar energy. For he/she left it of
informations obtained by the own institution like the load thermal current stocking in
every month along the whole year and it was avoided that in the course of this the
variant proposal exceeded the capacity refrigerating defendant with the objective of
justifying in the biggest possible measure in saving terms the possible carried out

investment.
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Introduccion

Las emisiones de gases de efecto invernadero como el CO,, son unas de las
causas que estan provocando el Cambio Climatico. No se trata soOlo de las
emisiones producidas por la combustion durante el consumo de combustibles
fésiles al quemar gasolina en un coche utilizado para el transporte de personas y
mercancias, sino también en la obtencidbn de energia eléctrica en centrales
térmicas por la combustion. El uso cada vez mas generalizado de energias
renovables sustitutivas es la mejor forma de reducir este impacto negativo.

El cada vez, mas acelerado, desarrollo tecnolégico unido a las crecientes
necesidades de la poblacion mundial han conducido a un desenfrenado e
irracional uso de los recursos energéticos. La manera en que la sociedad utiliza la
tecnologia para producir y consumir la energia es responsable de los problemas
ambientales méas importantes. Las lluvias acidas, el dafio a la capa de ozono, la
contaminacion y el efecto invernadero resultado de la utilizacién de tecnologias
inadecuadas y de una fuerte dependencia de los combustibles fosiles.

Dentro de los sistemas altamente consumidores de energia eléctrica se
encuentran los sistemas de Refrigeraciéon y Climatizacion. Los Sistemas de
Refrigeracion y Acondicionamiento de Aire, principalmente los de compresién, son
una ironia técnica, pues envian mas calor al planeta que frio a las necesidades de
las personas. Esto supone que si seguimos utilizando los sistemas convencionales
continuara el acelerado calentamiento del planeta, asi como el deterioro de la
capa de ozono tan necesaria para la existencia de la vida en la tierra.

El acondicionamiento del aire consume grandes cantidades de energia eléctrica,
situacion que representa un gran desafio para las industrias dedicadas a estas
tareas, pues deben brindar mayor calidad del aire interior y confort, con mayor
eficiencia energética. Los problemas ambientales como el debilitamiento de la
capa de ozono y el efecto invernadero, asociados con el uso de las sustancias
fluorocarbonadas, sustancias usadas como refrigerantes en los sistemas
convencionales de enfriamiento y acondicionamiento de aire, son un argumento
adicional para la minimizacion del uso de estas tecnologias y la busqueda de

nuevas alternativas.(Romero 2017)



Un método alternativo de refrigeracion vigente en la actualidad es el método de
refrigeracion por absorcion. Este método solo suele ser utilizado cuando hay una
fuente de calor residual o barata, por lo que la produccion de frio es mucho mas
econdémica y ecoldgica, aunque su rendimiento es bastante menor. En estos
sistemas la energia es suministrada en primer lugar como energia térmica, por lo
que la tecnologia de colectores solares térmicos puede ser una herramienta
inteligente para ser usada como fuente de energia para abastecer a dichos
sistemas.

Los sistemas de refrigeracion por absorcion han ganado popularidad debido a que
operan con refrigerantes amigables con el medio ambiente conforme a los
protocolos de Kyoto y Montreal. Estos aprovechan las fuentes de energias
alternativas de bajos costos como la geotérmica, biomasa, la energia solar o las
fuentes de calor de los subproductos de desecho, por lo que en afios recientes las
investigaciones se han enfocado en el mejoramiento de estos sistemas. La
principal manera de mejorar la eficiencia es a través de los andlisis
termodinamicos y de la optimizacion de estos sistemas.

Hoy en dia los desarrollos tecnologicos han hecho de la refrigeracion por
absorcién una alternativa efectiva y econémica en comparacién con los ciclos por
compresion de vapor. El aumento de los costos de la electricidad y los problemas
ambientales han hecho que estos ciclos operados por calor, sean mas atractivos
tanto para las aplicaciones industriales como para las aplicaciones residenciales.
(Canadas Navarro, 2010)

La utilizacién de equipos de refrigeracion por ciclo de absorcion permite ahorrar,
en primer lugar, la energia primaria que habria hecho falta para producir la
electricidad necesaria para hacer funcionar los equipos convencionales que lo
sustituyen. Cuando el calor utilizado por la maquina de absorcién es de origen
gratuito o residual el ahorro es absoluto, mientras que en los casos de aplicacion
de llama directa este dependera de la energia primaria y las caracteristicas de
produccion de la electricidad sustituida. Este aspecto es particularmente

importante, tanto econémica como estratégicamente, en paises como el nuestro



en que en la produccion eléctrica depende mayoritariamente de la importacion de
combustibles de origen fosil.(O.M. IBRAHIM 2016)

La energia solar térmica es el uso mas extendido de la energia solar y es una de
las aplicaciones practicas con mas futuro para reducir la emision de gases
contaminantes y disminuir la dependencia de los combustibles fosiles. (Sanchez
2017)

La energia solar es aprovechada a través del uso de celdas fotovoltaicas y
colectores para producir energia eléctrica y calefaccion de agua respectivamente,
en procesos industriales o en sistemas integrados de los domicilios. Uno de los
factores mas ventajosos en el uso de la energia renovable es su capacidad de
tener un impacto muy ligero hacia el medio ambiente. Los calentadores solares,
por ejemplo, no emiten los gases toxicos y nocivos tales como CO, y NOy que
perjudican el medio ambiente y la vida humana. (Sanchez 2017)

El cambio climatico constante, la contaminacién de la atmésfera producto a la
emision de gases que traen consigo la combustion indiscriminada de enormes
cantidades de combustibles demandada por el incesante consumo de energia, la
realidad de que las reservas de combustibles fosiles como petréleo se estan
agotando y la necesidad de un aprovechamiento energético lo mas econdémico
posible son una realidad en la cual no queda exenta la terminal aérea del
aeropuerto internacional “Abel Santamaria Cuadrado”.

Por ello y por las caracteristicas particulares de esta instalacion, como el hecho de
que funciona mayormente en horarios diurnos y la radiacién que predomina en la
zona gue ocupa, es que se plantea la siguiente situacion problémica:
Planteamiento del Problema.

Existe la posibilidad de explotar de forma satisfactoria un sistema de climatizacién
por absorcion alimentado por energia solar térmica, el cual por funcionar
mayormente a partir de la radiacion solar evitaria la necesidad de los altos
consumos de energia eléctrica que normalmente traen consigo los equipos de
clima en la terminal aérea del aeropuerto internacional “Abel Santamaria
Cuadrado”. Para ello es de gran importancia el desarrollo del analisis de

oportunidad pertinente para el sistema antes enunciado.



Formulacion del problema.

Ejecucion del dimensionamiento de un sistema de climatizacion por absorcion

abastecido por energia solar térmica en la terminal aérea del aeropuerto

internacional “Abel Santamaria Cuadrado” a partir de la ingenieria conceptual

como medio para obtener el grado de oportunidad que representa dicho proyecto.

Objetivo general.

Definir la ingenieria conceptual que rige el dimensionamiento de un sistema
de climatizacion solar para abastecer de forma parcial la demanda de clima
en la terminal aérea del aeropuerto internacional “Abel Santamaria

Cuadrado”

Objetivos especificos.

Trazar la metodologia para la realizacion del dimensionamiento del sistema.
Caracterizar cada mes segun los datos de irradiacién obtenidos a partir de
la confeccién de dias tipicos por mes.

Determinar a partir del método prueba y error las capacidades del conjunto
campo solar - maquinas de absorcién de manera que la cantidad de frio
generada no exceda la carga térmica en ningun periodo del afio.
Dimensionar los dispositivos que componen el sistema.

Determinar la ubicacion mas favorable para la instalacion de las maquinas
por absorcion a partir de la distancia de la terminal aérea hasta el area
disponible para el campo solar.

Desarrollar el analisis econdmico segun los costos de inversion estimados

junto con los de operacion y calcular el impacto medioambiental.



Capitulol: Marco tedrico referencial.

1.1 Maquina de absorcion

1.1.1 Resefia histérica de la maquina de absorcion.

Fue el inglés Joseph Priestly quien en 1774 aisla los gases de amoniaco, oxigeno
y diéxido de carbono. Podemos considerar este hecho el comienzo del desarrollo
cientifico en el campo de la refrigeracion por absorcién. Bien es cierto, que su
aplicacion para la produccion de frio no seria estudiada hasta Faraday. Este utilizd
un tubo en forma de U, en un extremo del cual se aplicaba calor para aumentar la
presion, mientras que en el otro se enfriaba. Demostré6 que se producia frio al
evaporar amoniaco en un extremo del tubo y absorberse en cloruro de plata en el
otro extremo.(Boch 2017)

En los afios posteriores aparecerian varios estudios relacionados con el principio
de refrigeracién por absorcion, pero fue Edmond Carré el que invent6 la primera
maquina de absorcion en 1850, utilizando agua/acido sulfirico como par
absorbente - refrigerante. No obstante, en 1859 su hermano Ferdinand Carré
demostré el principio de funcionamiento de una maquina de refrigeracion por
absorcién con el par amoniaco/agua. Fue patentada en 1860 en Estados Unidos,
comenzando su comercializacién en 1886. La maquina de absorcion se utilizé por
primera vez a gran escala durante la guerra de secesion norteamericana, cuando
los estados del Norte cortaron el suministro de hielo natural a los estados de la
Confederacion. (CANO 2011)

El uso del Bromuro de litio - agua (LiBr/H,O) como par absorbente - refrigerante
comenzo en los afios 30 (Berestneff, 1949). Seria la empresa Carrier la primera en
patentar una maquina de absorcion de LiBr/H,O en 1945. En la década de los 60
las maquinas de absorcién de LiBr/H,O se desarrollaron en base a los ciclos de
simple efecto. Estas maquinas son la base de Ila tecnologia de
absorcion.(MARCOS 2015)

En la evolucion del ciclo de absorcion se han experimentado diversas parejas de
refrigerante-absorbente, pero comercialmente hay unicamente dos: la formada por
el agua como refrigerante y bromuro de litio como absorbente, y la que utiliza el

amoniaco como refrigerante y agua como absorbente. Cada una de estas dos



técnicas tiene sus peculiaridades. Mientras la utilizacion del agua como
refrigerante limita la temperatura de evaporacion por encima de 0°C, permite, una
mayor eficiencia energética que la que se consigue con el ciclo de amoniaco que,
por su parte, presenta la ventaja de poder bajar las temperaturas muy por debajo
de 0°C y condensar a temperaturas mas altas.(MARCOS 2015)

1.1.2 Estudio del estado del arte de las maquinas de absorcion

Los equipos de absorcion, al igual que los de compresion de vapor, se basan en el
principio de condensacion y evaporacion de un refrigerante para la obtencion de
frio o calor.

En los sistemas de refrigeracion por absorcion se diferencia entre dos circuitos, el
circuito del refrigerante entre compresor térmico, condensador y evaporador, y el
circuito del solvente entre el absorbedor y el separador. Una ventaja notable de los
sistemas de absorcion es que el refrigerante no es un fluoroclorocarbono. La
mezcla de refrigerante y solvente en aplicaciones de aire acondicionado y para
temperaturas mayores a 0°C es agua y bromuro de litio (LiBr). En aplicaciones
para temperaturas hasta -60°C es amoniaco (NH3) y agua. Hasta hoy no se han
encontrado otras mezclas apropiadas para estas aplicaciones, aunque se estan
desarrollando sistemas de absorcion, en los que el refrigerante es absorbido en
matrices solidas de ceolitos. (SIERRA 2007)

La principal diferencia entre estos ciclos esta en como se traslada el refrigerante
de la zona de baja presion a la de alta presion. En los ciclos de compresion
mecanica, el traslado se realiza por medio de un compresor, pero en el caso de
una maquina de absorcion, el proceso es mas complejo. El refrigerante vaporizado
en la zona de baja presion es captado por una solucion (absorbente) que tiene
afinidad fisico-quimica hacia él. La mezcla se bombea a la zona de alta presion, y
la separacion absorbente-refrigerante se produce mediante la aportacién de calor.
La clave esta en que el trabajo de bombeo es mucho menor que el necesario para
mover el compresor en un ciclo de compresiébn mecéanica, con el consiguiente
ahorro de energia eléctrica. (SIERRA 2007)



1.1.3 Descripcion de la maquina de absorcion (simple efecto, LiBr/H,0)
Generador

En el generador, mediante el aporte de energia térmica, (independientemente del
método empleado) se produce la evaporacion de una parte del agua de la solucién
de bromuro de litio-agua, concentrandose dicha soluciéon. El vapor de agua
(refrigerante) se dirige al condensador, mientras que la solucion concentrada se
dirige al absorbedor. Dado que el bromuro de litio (el absorbente) no es muy
volatil, en condiciones normales de funcionamiento no debe producirse el arrastre
de gotas de solucién en el proceso de evaporacion, en el caso de que se
produzcan sera en cantidades inapreciables.

Condensador

Una vez ha llegado al condensador el vapor de agua, este cede su calor latente y
se condensa. Normalmente la condensacion del vapor de agua se realiza
mediante otra corriente de agua, que circula por el lado de los tubos, por lo que es
necesario enviar esta corriente de agua a una torre de refrigeracion para evacuar
dicha energia. Cabe destacar que hay algunos equipos (pero pocos) que
condensan con aire. La presion de trabajo del condensador estara por debajo de
la atmosférica dado a que en este caso se usa como refrigerante el vapor de agua.
Vélvula de expansion

Tras abandonar el condensador, el refrigerante se dirige al evaporador, pasando
antes por la véalvula de expansiéon para reducir su presion ocurriendo la
evaporacion a la temperatura correcta segun el refrigerante que se utilice. En el
caso del vapor de agua, la diferencia de presiones para las temperaturas tipicas
de funcionamiento de una maquina de absorcion es pequefia, por lo que con un
dispositivo que produzca una pequefia pérdida de carga (como una trampa de
liquido) es suficiente. Si el refrigerante es amoniaco, la diferencia de presiones es
muy alta, por lo que si es necesario emplear una valvula de expansion para
producir la pérdida de carga necesaria.

Evaporador

Tras disminuir su presion, el refrigerante llega al evaporador. En él, el refrigerante

se evapora tomando la energia necesaria de otra corriente (normalmente agua)



que circula por el lado de los tubos, produciéndose en dicha corriente el efecto
frigorifico. Es importante indicar la necesidad de que no se produzca arrastre de
absorbente, ya que modificaria la presién de trabajo en el evaporador y porque
ademas se podria producir cristalizacion de la sal de bromuro de litio. En cuanto a
las presiones de trabajo, si se utiliza vapor de agua como refrigerante, se seguira
trabajando por debajo de la presion atmosférica, mientras que si emplea amoniaco
se trabaja por encima de la presion atmosférica, aunque no tanto como en el
condensador.

Absorbedor

Una vez abandonado el evaporador, el refrigerante se dirige hacia el Absorbedor
para cerrar el ciclo. Para ello se ponen en contacto el refrigerante (vapor de agua)
y la solucion concentrada que proviene del generador. La solucion concentrada
absorbe el vapor de agua diluyéndose la solucion, volviendo a las condiciones de
partida. Dicho proceso de mezcla es exotérmico, por lo que es necesario evacuar
el calor generado para que dicho calor no eleve la temperatura del absorbedor y
se ralentice el proceso de mezcla. Para ello se emplea una corriente auxiliar de
agua que evacua dicha energia y posteriormente la disipa en la torre de
refrigeracion. Normalmente, es la misma corriente de agua la que se usa para
refrigerar el absorbedor y el condensador, primero pasa por el absorbedor y luego
pasa por el condensador.

Bombeo

Una vez se ha producido la mezcla, la bomba se encarga de elevar la presion de
la solucién hasta la presion de trabajo (recordemos que hemos producido una
pérdida de carga en el paso del condensador al evaporador) e impulsarla hacia el
generador.

Economizador

Por ultimo, antes de llegar al generador, la solucién pasa por un intercambiador de
calor donde entra en contacto (indirecto) con la solucion concentrada que proviene
del generador y se dirige al absorbedor, disminuyendo la temperatura de esta, y
aumentado la suya. Con esto se consigue disminuir las necesidades de

refrigeracion del absorbedor (ya que al ingresar en él la corriente de solucion



concentrada a menor temperatura hay que evacuar menos energia) y también
disminuye el aporte energético necesario a realizar en el generador (ya que la
solucién de partida ingresa en el generador a mayor temperatura).
1.1.4 Ventajas y desventajas de la absorcion
Ventajas
e El refrigerante (agua) posee gran capacidad calorifica.
e La solucion de bromuro de litio no es volatil por lo que se evita en gran
medida la pérdida de esta sustancia.
e Las sustancias no son toxicas ni inflamables, lo que propicia la facil
explotacion sin riesgos contra la seguridad de personas, medios, materias
primas u otra responsabilidad.

Desventajas
e El sistema no puede enfriar a temperaturas menores del punto de
congelacion de agua.
e El bromuro de litio es solvente en agua solo limitadamente.
e El vacio demanda una alta impermeabilidad del sistema, lo cual representa
una dificultad para la produccion de estas maquinas y su disefio.
En la actualidad el par LiBr-H,O (el cual siempre aparecera como absorbente -
refrigerante) es el mas empleado como mezcla de trabajo en los equipos de
absorcién, pese a tener limitada la temperatura de trabajo del evaporador a 5 °C
aproximadamente debido a problemas de congelacién del agua. Ademas, la
temperatura de trabajo del absorbedor no puede ser muy alta, debido a la
cristalizacion de la sal. Esto hace que el salto térmico entre evaporador y
absorbedor no supere los 30 °C aproximadamente. (Grinder 2009)
Aunque el rendimiento es menor que en el método por compresion (0,8 frente a
5,5), en algunos casos se justifica partiendo de que la energia proviene de una
fuente calorifica mas econdémica, incluso residual o a partir de un subproducto
destinado a desecharse. También hay que tener en cuenta que el sistema de
compresion, utiliza normalmente la energia eléctrica, y cuando esta llega a la toma

de corriente lo hace con un rendimiento inferior al 25% sobre la energia primaria



utilizada para generarla, lo que reduce mucho las diferencias de rendimiento.
(Grinder 2009)

Al calor aportado al proceso de refrigeracion se le suma el calor sustraido de la
zona enfriada, por lo que el calor aplicado puede volverse a reutilizar. Sin
embargo, el calor residual se encuentra a una temperatura mas baja (a pesar de
que la cantidad de calor sea mayor), por lo que sus aplicaciones pueden reducirse.
(Grinder 2009)

Ademas los aparatos son mas voluminosos y requieren inmovilidad (lo que no
permite su utilizacion en automoviles, lo que seria muy conveniente como ahorro
de energia puesto que el motor tiene grandes excedentes de energia térmica,
disipada en el radiador). (Grinder 2009)

1.1.5 Ahorros y ventajas ambientales

La utilizacién de equipos de refrigeracion por ciclo de absorcion permite ahorrar,
en primer lugar, la energia primaria que habria hecho falta para producir la
electricidad necesaria para hacer funcionar los equipos convencionales que
sustituyen. Cuando el calor utilizado por la maquina de absorcién es de origen
gratuito o residual, el ahorro es absoluto, mientras que en los casos de aplicacion
de llama directa este dependerd de la energia primaria y las caracteristicas de
produccion de la electricidad sustituida. Este aspecto es particularmente
importante, tanto econémica como estratégicamente, en paises como el nuestro
en que en la produccion eléctrica dependemos mayoritariamente de la importacion
de combustibles de origen fésil. Ademas, esto también permite la reduccion de las
emisiones de CO, a la atmésfera y, por lo tanto, permite acercarnos al
cumplimiento de los acuerdos de Kyoto. En cuanto a los fluidos utilizados en los
ciclos de absorcién, son totalmente inocuos para el medio ambiente, lo que
afianza el caracter ecologico de los equipos de absorcion.(Nufez 2008)

1.2 La energia solar

La energia solar es la energia renovable por excelencia. La tierra recibe mas
energia del sol en so6lo una hora que el mundo utiliza en un afio. Su forma mas
simple es el uso de colectores para calentamiento de agua para hogares, pero

existe un alto interés para la produccion de electricidad. Sin embargo, la energia
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solar produce menos del 0,04% del consumo de energia global debido a sus altos
costos. La eficiencia y los costos son factores clave en su desarrollo. Estos
pueden variar de acuerdo a los indices de radiacion solar. En Alemania, este
indice es 800 - 1150 kWh/m?, Espafia desde 1300 hasta 2000 kWh/m?, EE.UU.
desde 1300 hasta 2500 kwWh/m? y desde 1800 hasta 2500 kWh/m? en el desierto
de Atacama.(Cora Placco 2006)

En los dltimos afios se esta produciendo un aumento notable de instalaciones de
energia solar térmica en el mundo; los avances tecnologicos permitieron la
fabricacion de sistemas de mejor calidad y a menor costo y la sociedad esta
entendiendo la necesidad de sustituir los combustibles fosiles.(TURRINI 2006)

El Sol nos da cada dia la energia equivalente a 0,5 litros de petroleo en cada
metro cuadrado de la isla, si calculamos la cantidad para 110 mil kilbmetros
cuadrados que tiene Cuba, llegamos a la conclusibn de que el pais recibe
diariamente en energia solar el equivalente a 55 millones de toneladas de
petréleo.(Canada 2003)

El uso de los colectores solares térmicos tiene antecedentes relativamente
masivos en Cuba desde la década del 80. En el pais se fabrican calentadores
solares de diferentes capacidades, especialmente disefiados para escuelas,
hospitales, circulos infantiles, hogares de ancianos, y otros sitios de interés social.
Los colectores de fabricacién nacional son muy sencillos, eficientes para el clima
tropical y de bajo costo a pesar de estar construidos con materiales de alta
calidad. Recientemente se ha incrementado el uso de estos sistemas solares en
instalaciones hoteleras.(Acosta 2015)

1.2.1 Estudio del estado del arte de colectores solares térmicos

Entre las tecnologias existentes, hay tres que destacan por su grado de desarrollo:
los sistemas de colectores cilindro parabolicos (CCP), los sistemas de receptor
central (SRC) o sistemas de torre central (STC), y los discos parabdlicos (DP) o
mas propiamente, paraboloides de revolucion. También existen los sistemas de
concentradores parabdlicos compuestos (CPC), que a pesar de no estar
ampliamente desarrollados en cuanto a tecnologia se refiere, merecen una

mencion. Los primeros y los ultimos concentran la radiacion solar en un eje (dos
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dimensiones), mientras que los sistemas de torre y los discos parabdlicos lo hacen
en un punto (tres dimensiones), pudiendo alcanzar por ello mayores relaciones de
concentracion.(Acosta 2015)
Aungue los campos de aplicacion de los Sistemas Termosolares de Concentracion
(CSTS) son diversos, es en los campos de generacion de electricidad, vapor de
proceso o de ambos simultaneamente donde estos sistemas han alcanzado su
mayor grado de desarrollo dando lugar a Centrales Energéticas Termosolares
(CETS). Las CETS son, entre los sistemas basados en el aprovechamiento de las
energias renovables, uno de los de mayor potencial de contribucion a la
satisfaccion de la demanda energética, especialmente en las regiones situadas en
el llamado “cinturdn solar”, que son aquellas que se encuentran entre las latitudes
35° norte y 35° sur. Ademas, constituyen el medio mas econémico para la
generacion de electricidad a partir de la energia solar.(Acosta 2015)
Estos sistemas aprovechan la radiacion solar directa, y en algunos casos la
radiacion difusa proveniente del Sol. El primer elemento que encuentra la
radiacion, y que permite absorber la energia incidente es el “captador solar”, el
cual puede ser entendido como un tipo particular de intercambiador de calor que
intercepta la energia radiante del Sol, la transforma en energia térmica y la
transfiere a un fluido circulante por su interior que actua como “fluido portador” de
la energia térmica.(Cora Placco 2006)
1.2.2 Acerca del colector solar
De forma genérica, un captador solar estd constituido en esencia por un
absorbedor que recoge la energia solar, una cubierta transparente y un tubo o
tubos por los que circula el fluido termo-portador. (Sdnchez 2017)
1.2.3 Tipos de colectores solares para calentar agua o fluido térmico.
(Sanchez 2017)
Existen varios tipos de colectores solares clasificados segun los esquemas
constructivos generales mas comunes. Algunos de estos son:

1. Colectores de placa plana con cubierta (Glazed flat-plate collectors)

2. Colectores Concentradores Parabdlicos Compuestos (CPC) Estacionarios

3. Colectores de placa plana sin cubierta (Unglazed flat-plate collectors)
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4. Colectores de tubos de vacio (Evacuated-tube collectors)

1.3 Caracteristicas del aeropuerto “Abel Santamaria Cuadrado”

El aeropuerto “Abel Santamaria Cuadrado” tiene una capacidad instalada de clima
de 240 toneladas de refrigeracion, 12 maquinas Lennox de 20 toneladas de
refrigeracion cada una. Segun el proyecto original el sistema actual fue disefiado
tomando como flujo maximo 600 pasajeros en transito por el establecimiento, lo
cual con cierta frecuencia resulta una cifra inferior a lo que sucede realmente.
Esto, unido a que se muestra un incremento significativo en funcién del tiempo de
la circulacion de clientes (como se muestra en la figura 1.1) demuestra la
necesidad de recalcular las cargas térmicas del local para abastecer de
climatizacion dicho aeropuerto hasta la temperatura de confort requerida, ya que,
segun datos extraidos de la direccion del area energética, dichas maquinas en
condiciones de operacion ordinarias se ponen en marcha para una temperatura de
210C llegando solo a 26°C.

Comportamiento del flujo de pasajeros
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Figura 1.1 Comportamiento del flujo de pasajeros a lo largo de los afios 2008-2017.
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1.3.1 Comportamiento de consumos

Segun la direccion del area energética de la institucion aproximadamente el 80%
de la energia que se consume en la misma es debido a los equipos de clima. Con
el aumento del flujo de pasajeros también incrementa en gran medida el consumo
y la necesidad de que la instalacidon funcione en periodos de tiempo mas
prolongados. De manera que, con la necesidad de reforzar el sistema actual no
solo por la condicion de infradimencionamiento en que se encuentra sino también
por el aumento de prestaciones que la empresa acomete trayendo consigo mayor
demanda de climatizacion y teniendo en cuenta el porciento aproximado que
representa esta frente al total se propuso la insercion de un sistema de respaldo
de climatizacion por absorcion abastecido a partir de energia solar térmica.
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Capitulo 2: Dimensionamiento del sistema

Introduccion

A partir de un grupo de informaciones como la carga térmica media diaria en el
afo de la terminal aérea, los valores de irradiacion de la zona por cada hora, las
caracteristicas de muchas de las tecnologias que son empleadas en este tipo de
instalaciones, entre otros datos se tomaron una serie de decisiones y
procedimientos con el fin de dimensionar un sistema de climatizaciéon por
absorcién abastecido con energia solar térmica. Para ello es necesario abordar
temas de vital importancia que desembocaran en resultados como la maquina de
absorcion propuesta con sus caracteristicas especificas, determinacion de las
pérdidas en el transporte de fluidos tanto de carga como térmicas, la capacidad
del sistema y su comportamiento a lo largo del afio, caracteristicas generales de
los equipos o dispositivos que conforman la instalacion tales como el campo de
colectores solares, intercambiadores de calor, torre de enfriamiento, bombas,
ductos, tanques de almacenamiento y demas.

2.1 Metodologia para la realizacion del dimensionamiento.

Para la realizacion de la metodologia con el objetivo de desarrollar el
dimensionamiento, la investigacion se bas6 en antecedentes como (Mokhtar M.,
2010) en el cual se desarrollo el algoritmo representado en la Figura 2.1.

La metodologia estuvo conformada por:

1. Identificar tecnologias de enfriamiento disponibles.

2. Escoger una de tecnologia de enfriamiento.

3. Confeccionar a partir de los datos de irradiacién obtenidos los dias tipicos
de cada mes.

4. Segun los dias tipicos de cada mes dimensionar el campo de colectores
solares y las maquinas de absorcion de manera tal que la capacidad de
climatizacion no exceda la carga térmica de la instalacion.

5. Segun los valores de irradiacion caracterizados por los dias tipicos
determinar los flujos de agua caliente que entrega el campo solar y

dimensionar los dispositivos de almacenamiento.

15



6. A partir de los datos ya obtenidos dimensionar los intercambiadores de

calor y las torres de enfriamiento.

7. Establecer

la ubicacion de

las maquinas de absorcion segun las

caracteristicas especificas de la instalacion en cuestion.

8. Calcular los costos de operacién, de inversion y el impacto tanto econémico

como medioambiental.
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Figura 2. 1 Metodologia para la realizacion del dimensionamiento.
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2.2 Seleccion de la tecnologia de enfriamiento

El coeficiente de rendimiento o COP del equipo aumenta a medida que lo hace
también la temperatura de entrada en el generador (ver figura 2.2), siendo asi, un
sistema que opera con un alto rango en términos de este parametro lo cual puede
repercutir en una disminucion del terreno ocupado. O sea, empleo de menor
cantidad de dispositivos como colectores solares, bombas, tuberias y demas, lo
que trae como resultado menor costo y consumo. Desde otro punto de vista la
aparicion de vapor en el sistema trae consigo un incremento de su complejidad
dado a que las presiones aumentan considerablemente, con ellas la potencia de
bombeo, la hermeticidad requiere de un mayor grado de recursos y la eficiencia
del colector disminuye.

MAQUINA FRIGORIFICA
Temperatura en Generador

0.:: 1 1 1 i 1

T0 75 B0 85 90 95 100
Figura 2.2 Comportamiento del COP segun temperatura del generador.(Torrella 2014)

A partir de bibliografias, como la representada en la figura 2.2, puede observarse
que el aumento de la temperatura pasados los 95°C no genera un resultado
significativo en la variacién del coeficiente de rendimiento, por lo que este valor
puede ser una variante practica pues no provoca aparicion de vapor en el sistema.
Para lograr dicha magnitud de temperatura en agua se necesitan colectores como
los de tubos al vacio, los que reportan menos inversion que otros como los
cilindricos parabdlicos o concentradores.

Actualmente en el mercado se encuentra un sin numero de marcas Yy fabricantes
que producen este tipo de tecnologias dado a las posibilidades que pueden

ofrecer para la cogeneracion y su naturaleza poco agresiva desde el punto de
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vista medioambiental. En el presente trabajo de diploma se tomara un ejemplo
tipico de una de estas, en este caso la “Carrier”.

El aumento en la potencia de las maquinas de absorcion trae consigo una
disminucién en la relacion costo/capacidad, aunque en las horas mas tempranas
del dia donde la radiacion solar es escasa la cantidad de agua caliente o la
temperatura de esta no es la requerida para asegurar la eficiencia en el
intercambiador de calor (generador) con la cual su funcionamiento es 6ptimo, lo
que genera una pérdida de rendimiento en el equipo. Por ello con el objetivo de
aprovechar mas eficientemente la energia disminuyendo su costo en la medida de
lo posible se propuso la instalacién de 3 enfriadoras buscando asi un equilibrio
entre lo antes expuesto, donde en este horario no funcionaran todas las
enfriadoras, sino las necesarias para lograr un mejor desempefio. Ademas, el uso
de un numero de maquinas como tal brinda la posibilidad de que en caso de rotura
0 mantenimiento el sistema continte funcionando.

2.2.1 Capacidad nominal de las enfriadoras

El sistema que se propone en este trabajo presenta, entre sus caracteristicas, que
para su funcionamiento demanda de considerables extensiones de terreno para la
coleccion solar. Dado a que su fuente de energia no es constante, ya que varia no
solo en el aflo debido a sus estaciones, sino también diariamente segun la
rotacion de la Tierra y en las horas diurnas la aparicion de nublados afecta
considerablemente la intensidad de esta, lo que implica elevados costos en
colectores solares.

Esta irregularidad que caracteriza la energia solar como fuente energética trae
consigo que en su ausencia el sistema dependa de un respaldo adicional de agua
fria o caliente previamente almacenada, por ello y para evitar costos excesivos de
sus componentes se propone que dicha instalacion sea un sistema de apoyo, y
abarque parcialmente, la mayor parte del tiempo, la necesidad de climatizacion.
Para determinar la porcion de la demanda de climatizacién que sera respaldada,
es necesario analizar el comportamiento de esta, ya que varia de forma irregular a

lo largo del afio.
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Si la capacidad que se propone instalar es mayor que la menor demanda habra
una etapa anual en la que un porciento de la inversion en dicho sistema sera en
vano, o sea que el menor tiempo en que se recupera la inversion es cuando esta

corresponda a la menor de las demandas en el afio. (Ver Figura 2.3)

Carga termica por mes al afio (ton)

Figura 2.3 Comportamiento de la carga térmica media diaria en el transcurso del afio y la
capacidad relativa al menor valor de estas.(Campos 2018)

Véase ademdas que el sistema, al tributar a una instalacion que funciona
mayormente en horas diurnas, si los valores de irradiacion son lo suficientemente
favorables pudiera generarse mas agua caliente que la necesaria para respaldar el
tonelaje nominal de las maquinas de absorcion instaladas, dando la posibilidad de
gue estas continlen en marcha durante horas nocturnas generando agua fria que
sera usada al dia siguiente, aumentando entonces la capacidad de clima. Este es
el caso de los meses de verano, ya que el complejo de coleccion solar fue
disefiado para la etapa del afio donde las condiciones de radiacibn son
minimamente criticas.

En resumen, para determinar la carga térmica nominal de las maquinas de
absorcion, la misma debera cumplir que con la instalacion de colectores
necesarios para su respaldo en las peores condiciones de irradiacion la capacidad
real del sistema se encuentre lo mas préximo posible a la carga térmica minima al

ano.
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De manera que se propone una capacidad cercana a las 260 toneladas

nominales, esta decision esta estrechamente ligada a los resultados posteriores al

dimensionamiento del campo solar con las caracteristicas del flujo de pasajeros y
lo que ello implica, por ende lo propuesto anteriormente es respaldado y
propiamente justificado para los resultados de la capacidad real del sistema.

2.2.2 Seleccién de la maquina de absorcion

En la Tabla 2.1 se muestran 12 modelos fabricados por la Carrier que cumplen

con las caracteristicas antes propuestas, ya que la temperatura de entrada al

generador satisface el criterio de disefio analizado anteriormente.

Tabla 2.1 Datos técnicos de maquinas de absorcidn.(Carrier 2016)

16 JLR( (Agua caliente entrada,/salida ) ):95°C/80°C)
Model 16JL  O11B 0138 0158 0188 021B 0248 0278 (030B 0348 0388 0478 0528
USRHt 75 90 105 120 140 165 180 200 225 250 300 330
Capacity 10'%calh 23 27 32 36 42 50 54 60 68 76 a1 100
KW 264 316 369 422 492 580 633 703 791 879 1055 1160
Iniet/Outlet Temp ~ *C 127 127
o Flow Rate m’h 45 54 64 73 85 100 09 121 136 151 181 | 200
- Pressure Drop  mH:0 59 65 560 580 1130 1150 1120 1090 1190 1180 610 790
g Commocton Sige KPR 578 637 549 568 1107 1127 1098 1068 1166 1166 598 774
5 Almm) 80 80 100 100 125 125 125 125 150 150 150 150
Pass No. 4 4 4 4 4 4 4 4 4 4 3 3
InletOutlet Temp ~ °C 32/40 32/40
Flow Rate m'h ral 85 99 113 132 156 170 189 212 236 283 312
g PressureDrop  mHO 102 105 7.8 7.9 96 9.9 104 105 | 101 102 75 97
é Connection Size 2 100 103 76 77 94 97 02 103 % 100 74 a5
8 A[mm) 100 100 125 125 150 150 150 150 200 200 200 200
= Pass No. Absorber 4 4 a 4 3 3 3 3 3 3 3
Condenser 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2 2
Inlet/Outlet Temp °C 95/80 105/95
- Flow Rate mh 23 27 32 36 42 50 54 60 68 76 a1 100
§ Pressure Drop  mH:0 26 26 48 a7 7.8 8.9 87 84 70 7.2 96 116
& Comoimsize 2 2 7 . T 87 86 83 69 70 94 | 114
Almm) 65 65 80 80 100 100 100 100 100 100 125 125
Pass No. 4 4 4 4 4 4 4 4 4 4 4 4
Power Supply V 30-380V-50Hz 30-380V-50Hz
g Refrigerant Pump kw 04 04 04 04 04 04 08 08 0.8 08 15 15
E_' Solution Pump KW 26 26 26 26 a7 37 a7 a7 37 37 37 | 387
Capacity KVA 45 45 45 45 615 615 675 675 675 675 78 78
g Length mm 3672 3672 3724 3724 ATTT ATTT 4854 4854 4875 4875 5640 6142
3 Width mm 1417 1417 1512 1512 1553 1553 1629 1629 1759 1759 2004 2004
g Height mm 2300 2300 2573 2573 2639 2639 2004 2904 3106 3106 3464 3464
= Net Weight ton 4 43 6 6.5 75 8 9 95 10.5 1 16 17
S OperatingWeight ton 55 6 8.1 85 105 1 125 135 | 145 15 21 22

Evitando que la potencia instalada alcance valores distantes de la carga térmica

minima de la instalacion se proponen 3 maquinas del modelo 16JL 013B, las

cuales aportan 269 toneladas de refrigeracion aproximadamente, que aungue son
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mayores que dicha carga minima, no la exceden drasticamente, sino que
constituyen un elemento de respaldo a las pérdidas.

A partir de la propuesta anterior se establece que el sistema deberd aportar al
generador un flujo de agua caliente a 95°C que saldra del mismo a 80°C con un
caudal de 81 m*h y sus presiones de entrada y salida seran de 126 kPa y 101
kPa respectivamente. Con estos datos se desarrollara la metodologia de célculo
para dimensionar el suministro y recirculacion de agua caliente asi como la
instalacion del campo de coleccion solar.

2.3 Irradiacion en el territorio de Santa Clara

A partir de la base de datos mundial de radiacion NREL se obtuvieron los valores
de irradiacién en W/m? para una superficie de 20° cada 1 h en la zona prevista
para la colocacion del campo de colectores solares térmicos, donde se puede
apreciar que la influencia de los nublados es un factor determinante. (PEREZ
2008) (Ver tabla 2.2)

Tabla 2.2 Valores de radiacion para el mes de enero.(NASA 2018)

Dias Hora 6 Hora 7 Hora 8 Hora 9 Hora 10 Hora 11 Hora 12 Hora 13 Hora 14 Hora 15 Hora 16 Hora 17

1 0 0 516 771 907 966 986 980 944 870 727 420
2 0 0 553 99 241 510 996 992 962 893 757 449
3 0 0 558 807 919 973 995 994 959 889 749 452
4 0 0 577 812 920 970 988 964 920 827 637 295
5 0 0 483 744 868 930 957 340 255 21 670 355
6 0 0 528 225 893 951 973 965 923 836 678 366
7 0 0 527 791 909 971 569 992 36 675 69 25
8 0 0 15 269 234 427 278 251 633 58 702 380
9 0 0 527 122 321 980 192 583 652 239 106 461
10 0 0 506 230 175 1006 1031 165 131 929 229 514
11 0 0 497 776 392 276 600 360 316 440 814 554
12 0 0 566 379 938 445 442 272 248 316 833 584
13 0 0 584 812 367 989 572 1013 606 391 287 509
14 0 0 540 119 70 996 1018 305 365 934 822 575
15 0 0 580 823 224 577 715 407 1006 404 828 572
16 0 0 612 850 99 575 468 583 603 420 786 527
17 0 0 616 851 956 1009 1029 1022 705 931 813 563
18 0 0 604 858 976 1030 1053 1052 1027 970 860 626
19 0 0 696 907 1000 1047 1067 1063 1039 986 882 656
20 0 0 619 855 731 1015 613 715 1002 938 815 569
21 0 0 632 868 974 1027 608 473 358 191 488 644
22 0 0 666 879 965 466 1035 639 413 359 852 625
23 0 0 419 686 135 423 83 481 529 368 811 545
24 0 0 518 800 961 674 708 493 633 970 868 649
25 0 0 675 899 999 1050 1072 1069 1047 997 900 691
26 0 0 661 884 980 1034 1057 1053 1027 972 866 647
27 0 0 619 854 967 1023 1048 1048 1024 970 863 638
28 0 0 605 839 560 577 618 649 984 559 787 539
29 0 0 489 777 922 984 700 723 580 231 313 166
30 0 0 551 166 325 381 267 419 271 249 328 667
31 0 0 595 464 938 631 471 1020 592 503 815 586
Promedio 0 0 552,709677 652,129032 673,096774 803,645161 748,677419 712,419355 670,645161 623,741935 675,967742 511,258065,

Con la intension de estimar los valores de radiacion se determind un dia tipico
para cada mes del afio con el fin de calcular el promedio mensual de irradiacion

para cada hora del dia solar. Ejemplo de ello se muestra en la Figura 2.4.
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Figura 2.4 Influencia de nublados para el mes de Enero.(NASA 2018)
A partir de dichos valores se gener6 un grafico de dispersion con su respectiva

correlacion, donde el area que es encerrada por esta curva es la radiacion en
KW+*h/m? al dia.

T T T T T T T T T T T T T
0,9} [—o—Imadiacién=-208,832 + 112,787-h - 25,0246-h? + 2,92253:h? - 0,189187-h? + 0,0064317-h° - 0,0000897088-°]
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Figura 2.5 Distribucién de radiacién en el dia y la Irradiacién media correspondiente para 10 horas

de dia solar.
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De la misma forma fueron analizados el resto de los meses del afio resultando los

datos siguientes:

Tabla 2.3 Irradiacién media durante los dias tipicos de cada mes.

1 =z Bl
Sort Radiacion; |Iradiaciong.q .
[KW*him2Z al dij  [KWW/m2]
[1] 6,031 0,6701
[2] 6,55 0,7273
[3] 6.6 0,7333
4] 6,678 0,7419
[5] 6,945 0,7716
[6] 6,608 0,7343
[7] 6,736 0,7485
[8] 7.006 07785
[9] 5,664 0,62593
[10] 5,945 0,6605
[11] 5427 0,603
[12] 5,904 0,6559

2.4 El colector solar térmico

Los captadores solares transforman la radiacion solar en calor y transfieren ese
calor a un medio. Es entonces cuando este calor se puede usar para obtener agua
caliente. Las tecnologias de climatizacion solar requieren altas temperaturas de
captacion (90-150°C). Los captadores idoneos para alcanzar estas temperaturas
son los cilindrico - parabdlicos, los tubulares de vacio y los de placa plana de alto
rendimiento. La relacion precio/eficiencia de los dos ultimos es la mas reducida.
Estos equipos suministran el agua caliente de accionamiento a las maquinas de
absorcion.(MUGNIER 2010)

Como se puede ver en la figura 2.6 los costes de los captadores planos y de tubos
de vacio son considerablemente menores que en lo cilindricos parabdlicos,
cumpliendo ademas con el rango de temperatura que requiere el sistema de

absorcion analizado, por lo que seran descartados los de cilindricos parabdlicos.
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Figura 2.6 Cuadro de costos de tecnologias de coleccién solar.(Ramirez 2018)

Con el avance tecnolégico se han ido desarrollando tipos de calentadores solares

mas eficientes y apropiados para diferentes usos, donde se necesite un rango de

temperatura de trabajo mayor que la que se requiere para calentar agua para el

aseo personal, tales como calentamiento industrial de fluidos, sistemas de

refrigeracion, etc. El que ha alcanzado mayor éxito es el calentador solar de tubos

al vacio.(Pérez 2007)

Los calentadores de tubos al vacio tienen el mismo principio de trabajo que los

colectores de plato plano, o sea, la radiacién es recibida por el absorbedor y

llevada en forma de calor hacia un tanque acumulador. La diferencia consiste en

que el absorbedor esta formado por tubos en los cuales se ha hecho vacio para

disminuir las pérdidas de calor y dentro del tubo van colocadas las secciones del

plato absorbedor. (Pérez 2007)

2.4.1 Caracteristicas de los calentadores de tubos al vacio.(Pérez 2007)

* Es un colector fabricado con alta calidad y dada la baja emisividad del tubo

(0,08), su alta absortividad (0,93) y su aislamiento por vacio, se consiguen

rendimientos superiores a otros tipos de colectores solares.

* El aprovechamiento de la luz difusa permite lograr temperaturas por encima de

40°C en dias totalmente nublados.

* En dias de radiacién normal en Cuba adquiere temperaturas superiores a los

75°C con un consumo promedio calculado de agua caliente.
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* El comportamiento térmico es superior a otros colectores solares que se
comercializan, y puede trabajar a temperaturas superiores a los 80 °C con una
eficiencia superior a 50%.

* La curvatura del tubo de vidrio (de 30 a 40 mm de diametro) ofrece una mayor
resistencia a los impactos que los colectores planos. Se reporta que ha superado
pruebas equivalentes a un granizo de 15 mm.

* Su montaje es muy sencillo si se tiene experiencia.

* El transporte es muy comodo y ocupa poco espacio, al ser totalmente
desarmable.

» EI mantenimiento es muy sencillo y solamente requiere de limpieza una vez al
afno.

* En los modelos de tubos en U y tubos caléricos se puede trabajar con presiones
en el tanque-termo superiores a 4 atmosferas, no asi en el modelo de tubos
termosifénicos, que no aguanta sobrepresiones.

* En esos mismos modelos de tubos en U y caldricos, si un tubo de vidrio se
rompe, el calentador sigue funcionando; sin embargo, si un tubo de vidrio se
rompe en el modelo de tubos termosifénicos, la instalacion se vacia y deja de
funcionar.

2.5 Dimensionamiento del campo solar

2.5.1 Inclinacion del captador

En las aplicaciones en que el consumo de energia es relativamente constante a lo
largo del afio es suficiente una posicion fija del captador. El angulo de inclinacion
del captador debe ser 0,9*®, donde ® es la latitud del lugar. O sea, para el
territorio analizado, este es de aproximadamente 20°.(PEREZ 2008)

2.5.2 El rendimiento del captador solar térmico (L6pez 2017)

Los paneles solares térmicos, son certificados por un laboratorio de ensayos
homologado de acuerdo a las normas pertinentes, obteniendo como resultado la
curva de rendimiento energético. Generalmente, los laboratorios aportan dos tipos
de curvas. Una se denomina curva lineal (curva de primer orden), y la otra curva
cuadratica (curva de segundo orden). A continuacion, se mostraran los dos tipos,

ya que las mismas evaltan el comportamiento del captador solar.
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n=r - /\'1 y (-I'Hl s l.u) = k_’ i (-[.Hl i l(z)-’ (1)
] ]U 1 l

donde T, = Temperatura media colector
T, = Temperatura ambiente

| = radiacién solar global en W/m®

El rendimiento de los paneles solares térmicos, tal como se muestra en la ecuacion, esta
en funcién de la diferencia de temperatura entre la temperatura media del colector y la
temperatura exterior, la radiacion solar y dos coeficientes K1 y K2.

2.5.2.1 Curva de rendimiento lineal de paneles solares térmicos

La ecuacion general, como hemos visto, esta formada por dos términos, uno
lineal, y otro cuadratico. Para obtener la curva lineal, se desprecia el término

cuadratico, obteniendo lo siguiente:

=1 — ki-f_TT Ta)
La forma de dicha curva, la podemos simplificar a la ecuacién de una recta:

Los datos aportados por las curvas de los fabricantes, y sobre los que pondremos
toda nuestra atencion, seran los siguientes:

« [o = Factor Optico (Eficiencia maxima. Corte de la curva con el eje Y).
Cuando el panel no pierde calor hacia el entorno, s6lo son determinantes
para la eficiencia y las pérdidas oOpticas. La diferencia entre la temperatura
media del fluido caloportador y la temperatura ambiente es cero. La
transparencia de la placa de vidrio y el grado de absorcion de la capa
selectiva determinan la eficiencia n,. Por esta razén, se habla también de
eficiencia dptica.

o k1 = Coeficiente de pérdidas lineal (Pendiente de la recta)

A partir de lo antes expuesto veamos dos ejemplos practicos de un panel solar
térmico con diferentes caracteristicas y como influyen en el rendimiento del

mismo:
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Ejemplo N°1
Se supone la necesita comparar dos paneles solares térmicos con caracteristicas
distintas:

Panel Solar Térmico N°1

Factor OptiCo.......coeuueeiieieiieieeeeee . No = 0,76
Coeficiente de Pérdidas...................... k1 = 3,20 W/m°K
Panel Solar Térmico N°2

Factor OptiCo.......ccuuueeeieieiieieieeeean . No = 0,79
Coeficiente de Pérdidas...................... k1 =6,16 W/m?K

Veamos las curvas de rendimiento en el caso de un dia soleado 1=800 W/m? para

los dos paneles.

0,30

0,80
0,70
0,50
0,50
—Panel 1
B0 —pPanel 2
0,30
0,20
0,10
0,00
0 20 40 &0 &0 100 120
Ejgx............(Tm-Ta) EjeY.............Rendimiento n

Figura 2.7 Curva de rendimientos para los ejemplos 1y 2 para I=800 W/m?K.
Por lo que podemos afirmar que:

e La recta del panel nimero 1, tiene menos pendiente (Coeficiente de
pérdidas menor)

e El rendimiento del panel nimero 1, a medida que nos desplazamos a la
derecha del eje X (mayor diferencia de temperatura entre la del panel y la
del ambiente), es mucho mejor.

Ejemplo N°2
Con las mismas caracteristicas de los paneles descritos en el ejemplo anterior,

veamos cOmo se comportan con un dia menos soleado =400 W/m2.

27



1,00 -
0,80

0,60
0,40

0,20 +
—Panel 1

0,00 ~ —~

-0,20 ’ — Rendimientos Paneles Solares Térmicos Ejernplo 1

-0,40
-0,60
'E'.SI:' |

-1,00 -

EjeX...........(Tm-Ta) EjeY............Rendimiento n

Figura 2.8 Curva de rendimientos para los ejemplos 1y 2 para 1=400 W/m?K.
Por lo que podemos afirmar que:
o El panel nimero 1, aporta rendimiento, incluso con temperaturas de trabajo
altas, e insolacién correspondiente a un dia mas nublado.
o Observar, que el panel numero 2 deja de aportar energia a partir de 50°
aproximadamente.
Por lo tanto el rendimiento de un panel solar térmico depende:
1. Del coeficiente de pérdidas, aportado por el fabricante (materiales de
fabricacion).
2. De las condiciones climatoldgicas dadas por Iy Ta
3. De las condiciones de trabajo, dadas por Tm -Ta.
4. Para unas condiciones de trabajo y un clima dados, debemos asegurarnos

de que los paneles solares térmicos sean capaces de entregar energia.

o

Se puede dar la circunstancia, de que un panel sea mas econdémico y
rentable para un clima dado, pero puede perder rentabilidad con respecto a
otros modelos, para otros climas, con diferencias muy acentuadas. Por lo
tanto, es importante conocer la climatologia de la zona a la que estara
sometido el panel.

2.5.2.2 Curva de rendimiento cuadratica de paneles solares térmicos

Ya vistas las curvas de rendimiento lineales, se dara una panoramica de las

curvas de rendimiento cuadraticas. Los fabricantes, generalmente, aportan en sus
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catalogos técnicos las curvas de rendimiento cuadraticas. Este tipo de curvas, se
pueden considerar mas exactas o con mas resolucion, siendo su interpretacion
similar a lo ya planteado anteriormente.
De manera que, para la eleccion del colector adecuado es necesario tener en
cuenta no solo el régimen de trabajo y las caracteristicas climatolégicas del lugar
donde serd implantado sino también los diversos costos que la compra de estos
trae consigo, lo que hace necesario un profundo analisis de mercado y que no es
objetivo del presente trabajo. De manera que solo se realizara la metodologia de
calculo para una variante de colectores de tubos al vacio tipica.
Como ya se plante6 anteriormente, para valores de irradiacion y temperatura
ambiente constantes, los factores que mas influyen en la eficiencia son el
coeficiente de pérdidas k; y el rendimiento Optico n, de los cuales el primero
puede ser en la mayoria de los modelos lo mas determinante para el sistema
propuesto, ya que las condiciones de trabajo (Tm-Ta) son relativamente altas (en el
orden de los 60°C). Por ello se propone para este calculo el modelo Thermomax
DF 100 — 30, el cual cuenta con un coeficiente k1 bajo, uno n, formidable y un
area de absorbedor de 3,02 m®. Véase que el modelo Thermomax Varisol cuenta
con caracteristicas aun mejores, excepto que su area de absorbedor es tres veces
menor, lo cual implica que se necesitaria emplear muchas méas unidades de dicho
equipo y por ende mayor cantidad de conexiones (tuberias), lo que acarrea mayor
costo tanto de inversion como de operacion.
Dimensiones de Thermomax DF 100 - 30:

e Longitud: 1.996 mm.

e Ancho: 2.127 mm.

e Altura: 97 mm.

e Area de apertura: 3,228 m?.

o Area de absorbedor: 3,020 m?.

e Areatotal: 4,245 m?.

e Especificaciones generales: Peso: 81,4 kg.

e Presion de funcionamiento Méax.: 8 bar.

e Caudal recomendado Min./Max.:180/450 L/h
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Tabla 2.4 Coeficientes de pérdidas térmicas y rendimiento 6ptico.(Molero 2016, Lumbreras

2017)
Modelo Area abs.(m?)
Solamax 20 1,7 0,0034 0,814 2
Solamax 30 1,32 0,01 0,794 3,047
Mazdon 20(1) 1,15 0,0064 0,804 2
Mazdon 20(2) 1,764 0,006 0,727 2
Mazdon 30 1,3 0,0082 0,798 3
AKU 12 2,84 - 0,708 -
AKU 16 2,84 - 0,708 -
AKU 20 2,84 - 0,708 -
SUNMAX 6 1,45 0,029 0,7 -
SUNMAX 15 1,45 0,029 0,7 -
SUNMAX 20 1,45 0,029 0,7 -
SUNMAX 24 1,45 0,029 0,7 -
SUNMAX 30 1,45 0,029 0,7 -
Thermomax Varisol 1,061 0,023 0,783 1,006
Thermomax DF 100- 10 1,44 0,0062 0,781 1,004
Thermomax DF 100 — 30 1,07 0,0135 0,779 3,02
Thermomax HP 200 — 10 1,055 0,0058 0,726 1,07
Thermomax HP 200 — 20 1,17 0,0082 0,738 2,16

2.5.3 Célculo de numero de colectores en serie

A partir de los datos ofrecidos por el fabricante se realizé el calculo para

determinar la influencia de la cantidad de colectores instalados en serie sobre la

eficiencia.

30




0,6

—&-Eficiencia de cada colector de la serie
0,58}

0,56

0,541

‘«QQ
"“Q«Q
ey
QQ%
m
eetr

nuli]

0,52¢

0,5+

&
0,48} M"‘“ﬂ
0,46 : ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘

0 20 40 60 80 100 120 140
NUm .cop it

Figura 2.9 Distribucion de la eficiencia para cada colector en serie, con T_sal=95 °C e 1=800 W/m”.

(140 colectores en serie)
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Figura 2.10 Eficiencia total para series desde 1 hasta 60 colectores con T_sal=95 °C e 1=800 W/m”.
Véase que a medida que la serie aumenta en numero de colectores, la eficiencia
disminuye hasta que se mantiene practicamente constante y la pérdida de dicha
magnitud desde 1 hasta 60 es de aproximadamente un 0,21 por ciento, lo cual no
constituye un valor significante.

Una vez seleccionado un caudal de campo, o sea, la demanda de agua caliente,

entonces es necesario definir el nimero de colectores que seran colocados en
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serie. Para ello necesitaremos simplemente el caudal del colector mcgjector

ademas el caudal de campo m¢,mp,. Puesto que, como se vera posteriormente, la

expresion mas adecuada para calcular el nimero de colectores en serie depende
Unicamente de estas dos variables.

Normalmente los colectores son disefiados para un rango de caudal de trabajo
(Meolector) que optimiza su rendimiento en funcién de su configuracion interna,
informacion que debera ser facilitada por el fabricante. En cualquier caso debemos
utilizar como caudal de referencia de colector el caudal que figura en el ensayo de
rendimiento del mismo pues tal y como se expuso en su momento los coeficientes
de rendimiento se obtienen en unas determinadas condiciones y deben corregirse
al operarse en otras.

El objetivo perseguido es ajustar el disefio del campo de colectores para conseguir
el caudal de campo deseado. Para ello se pueden establecer dos criterios:

1. Conectarlo todo en paralelo y ajustar el caudal que circula por cada colector
para que se adapte al caudal de campo, en otros términos: ajustar el caudal
de la bomba del circuito, al producto del caudal de campo por el area de
absorbedor. Esta configuracion de campo generara menos pérdidas de
carga en general, sin embargo ocasionara que los colectores operen con un
caudal en condiciones que pueden distar significativamente del 6ptimo, lo
que podria generar reducciones relevantes de la eficiencia.

2. Que el caudal que circula por cada colector sea el 6ptimo sugerido de
acuerdo a su disefio hidraulico, de acuerdo al ensayo realizado para la
obtencion de la curva de rendimiento. Para este Ultimo caso, se puede

definir la siguiente relacion:

. — mcolector _ mcolector
mcampo - - Nserie - (2)

Ngerie Meampo

En que N €S el 6ptimo de conexiones en serie para que se cumpla el segundo
criterio. Esta relacion se cumple porque los flujos masicos estan expresados por
unidad de area. Evidentemente, este valor podria ser un nimero no entero, con lo
gue se debe realizar una aproximacion al entero mas cercano y ajustar entonces

el caudal del colector, para que el caudal de campo sea el optimo.
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Para dicho calculo se tomara el caudal minimo recomendado cOmo M gjectors Y@

gue esto generara mayor cantidad de conexiones en serie, lo que repercute en

menor numero de colectores instalados en serie y por ende menor pérdida de

carga, siendo Nggie -

Para el dimensionamiento del campo se partio de que:

Este contard con la cantidad de colectores suficientes para aportar la
energia que demanda la maquina de absorcidon durante un periodo de 13
horas al dia (8:00 AM a 9:00 PM aproximadamente), y respaldar las
pérdidas térmicas.

Su configuracion sera como la representada en la figura 2.13.

Estara conformado por N, Sistemas en serie de N colectores cada serie
y estas conectadas en paralelo entre si.

El diametro de los cabezales que transportan agua caliente y fria, que son
los encargados de la distribucién de agua a cada bateria en serie constara
con el diametro minimo suficiente para lograr que los flujos en cada
baterias sean lo mas similares posibles (la variacién de estos sola podran
lograr una diferencia de temperatura entre conexion en serie de 95 a 99°C).
El diametro de las tuberias que abastecen de agua a los sistemas en serie
garantizara una velocidad econdémica media de 2 m/s, estas estaran
compuestas por una zona de baja y una de alta temperatura, las cuales
cada diez tuberias variaran su longitud de 1 a 25 m aproximadamente en la
zona friay de 25 a 1 m en la zona caliente.

La distancia entre tuberias en paralelo es igual a la longitud del cabezal
dividido entre la cantidad de filas de colectores, lo que resulta una longitud
aproximada de 1,9 m.

Se aplicaron la ecuacion de Bernoulli y de Darcy de la mecéanica de fluidos
para cada tramo de tuberias en el sistema, planteando que la caida de
presién por cualquier recorrido en el campo es la misma.

La temperatura de salida del campo sera igual a 96°C, un grado mas que

los 95 °C requeridos, como respaldo a pérdidas térmicas.
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2.5.4 Resultados del dimensionamiento del campo de colectores solares

Los resultados en la modelacion del sistema tomando como herramienta el

software EES son los siguientes:

Eficiencia

El sistema estara formado por un total de 170 sistemas en paralelo y estos
con 9 colectores en serie (el nimero de colectores en serie fue calculado a
partir de un valor de irradiacion medio) distribuidos en dos bloques.

El &rea que ocupara dicho campo sera de aproximadamente 6770 m?.

El didmetro de los cabezales seran de 8 pulgadas.

La relacion de eficiencia del campo contra irradiacion esta dada por la curva
mostrada en la Figura 2.11.

La relacion de potencia hidraulica del campo contra irradiacion esta dada

por la curva mostrada en la Figura 2.12.
0,7

0,65/
0,6/
0,55}
0,5/
0,45}

0,4+

0,35

03 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
300 400 500 600 700 800 900  1.000  1.100

irradiacion

Figura 2.11 Relacién Eficiencia contra Irradiacion.
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Figura 2.12 Relacién potencia hidraulica contra Irradiacién (por cada bloque).

Figura 2.13 Estructura del campo solar.

Para este disefio de campo solar térmico se calcularon los flujos de agua caliente

a 96°C en las diferentes horas del “dia tipico” de cada mes.
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Tabla 2.5 Flujos de agua caliente para cada hora del dia tipico.

Flujos mdsicos
Horas Enero Febrero  Marzo Abril Mayo Junio Julio Agosto  Septiembre Octubre Noviembre  Diciembre
7 0 M 10,01 16,39 20,78 1673 21,6 16,35 11,71 10,75 5,107 0
8 B7 33,54 2972 25,15 249 30,53 297 32,66 2541 21,16 24 3,57
9 29,79 35,11 29,64 35,15 39,36 3 39,22 40,35 31,18 30,25 27,49 26,9
10 31,08 38 347 40,45 21 3883 439 029 35,63 33,94 30,09 26,72
1 39,07 3733 37,88 414 42,34 43,9 4532 44,28 34,61 3541 21 317

12 35,71 36,71 38,59 36,08 4331 43,51 45,26 45,26 35,26 34,56 30,18 33,15
3 33,48 35,44 38,22 40,94 43,58 39,71 33,1 44,62 28,39 33,65 27,65 37,28
14 30,92 32,85 36,38 41,45 38,31 37,21 34,67 40,68 26,64 33,05 30,12 31,48
15 28,05 29,74 3482 319 33,56 2912 299 31,% 2,49 29,69 4,72 34,08
16 31,25 21,8 32,13 59 K,11 21,48 20,81 2,63 19,72 21,66 24,97 32,61
17 21,16 0 26,83 17,64 17,81 1,8 12,06 15,4 9,119 9,606 10,35 14,5
18 0 0 6,255 2,564 6,621 2,64 3,0% 2,656 0 0 0 0

Con estos datos calculados y las ecuaciones 3, 4 y 5 se determina que:

t,
M= ] (m) dt
t

3)
v = [(v) dt
1 (4)
hn
Consumo = j ( Potencia ) dt
hl
(5)

Véase que para el mes de noviembre no se logra la cantidad de agua caliente a
96°C requerida para abastecer la terminal aérea de las 269 ton durante las 13
horas previstas, por lo que las maquinas de absorcion deberan ser “apoyadas” con
climatizacién clasica por compresion, mientras que en el resto de los meses se
observa un sobrante, con el cual se generara agua fria (7°C) para ser almacenada
y posteriormente se utilizara para climatizar en las horas mas tempranas donde la

irradiacion solar no es suficiente.( Tabla 2.6)
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Tabla 2.6 Produccién de agua calentada al dia en cada mes.
Volumen de Consumo

Masa de Volumen de agua de

agua agua caliente bombeo

calentada calentada necesaria en kWh al

(kg) (m?) (m?)

Enero 1,11E+06 1157 1011 1,373
Febrero 1,14E+06 1190 1011 1,661
Marzo 1,27E+06 1322 1011 1,841
Abril 1,25E+06 1300 1011 1,947
Mayo 1,35E+06 1402 1011 2,334
Junio 1,24E+06 1292 1011 2,014
Julio 1,29E+06 1339 1011 2,249
Agosto 1,34E+06 1398 1011 2,474
Septiembre  1,01E+06 1050 1011 1,151
Octubre 1,07E+06 1114 1011 1,31
Noviembre 951044 989,4 1011 0,9252
Diciembre 1,06E+06 1103 1011 1,251

2.6 Almacenamiento de agua caliente

Para determinar el volumen aproximado del tanque de almacenamiento de agua
caliente se partié del hecho de que la produccién de calor varia a lo largo del dia,
mientras que el consumo de este se mantiene constante, por lo que existira un
momento diario en el que el volumen almacenado sera mayor. Por ello se realiza
un analisis mensual en el que se determina la distribucion de flujos de agua
caliente, su consumo y el comportamiento del almacenamiento a partir de la
ecuacion 6.

Conociendo que en los horarios mas tempranos del dia la irradiacion solar no es
suficiente para calentar el flujo necesario en las maquinas de absorcion se plantea
gue en esta etapa la climatizacion se realizara con el apoyo del agua almacenada

anteriormente a 7°C, y que las maquinas de absorcién empezaran a funcionar
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gradualmente con el aumento del flujo de agua caliente brindado por parte del
campo de colectores solares.
Se procede a calcular la curva del flujo de agua caliente que es almacenado a lo

largo del dia tomando la relacion 6.

FlujOamacenado = FlUjoentra — FlUjOsale ®)

En el ejemplo ilustrado en las figuras 2.14, 2.15 y 2.16 muestra que el volumen del
tanque para no desechar agua calentada deberd tener una capacidad 566 m?,
estos datos podrian traducirse en que:

e El volumen de agua calentada sobrepasa la necesaria para respaldar las
trece horas de climatizacion a la capacidad nominal de las maquinas de
absorcion instaladas.

e Dicha agua almacenada luego de cumplirse el tiempo en que la terminal
aérea se encuentra funcionando (horas de la noche pasados las 8:00 PM),
el sobrante se emplearia para generar agua fria, siendo esta la que se
almacenaria para el dia posterior, disminuyendo las pérdidas térmicas y
asegurando la climatizacién en el periodo de tiempo mas joven del dia
donde la radiacién solar no es suficiente para abastecer de energia térmica
a las maquinas de absorcion.

e EIl excedente de agua caliente almacenada repercute en un excedente de
agua fria almacenada, y esto puede significar un respaldo para un “dia
atipico”, donde producto a la nubosidad no sea posible obtener la energia
solar necesaria.

e Por otra parte, el tamafio excesivo del tanque de almacenamiento podria

conllevar a un coste demasiado elevado.
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Figura 2.14 Ejemplo de desglose de flujos de agua a 96°C en el dia. (Mayo)
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Figura 2.15 Ejemplo de distribucion de flujo de agua en el tanque de almacenamiento a 959C

en el dia. (Mayo)

Integrando el flujo almacenado da como resultado:
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Figura 2.16 Ejemplo de distribucion de los volimenes de agua almacenada a lo largo del dia

solar. (Mayo)

2.7 Almacenamiento de agua fria y capacidad del sistema

Para determinar el volumen de almacenamiento de agua fria, es necesario tener
en cuenta que a las magquinas de absorcion se les suministran un flujo constante
de agua caliente y a partir de este se genera un flujo constante de agua fria para
cada maquina de absorcion. Donde en el periodo mas temprano de la mafana,
con el agua fria almacenada del dia anterior es que se llevard a cabo la
climatizacion. Tomando en cuenta lo anterior, con los flujos de entrada a las
enfriadoras y el almacenamiento de agua caliente ya calculado se procede a
determinar los flujos de agua fria en cada horario del dia y con estos el volumen
gue se debe almacenar.

El andlisis descrito anteriormente arrojé como resultado para el resto de los meses

que:

40



Tabla 2.7 Volumenes que se demandan para los dispositivos de almacenamiento, carga térmica y

capacidad del sistema segun el mes.

Volumen del Volumen del

Capacidad Carga térmica tanque caliente tanque frio

sistema (Ton) (Ton) (m?) (m?)
Enero 282 276 323 391
Febrero 323 258 435 492
Marzo 337 284 457 727
Abril 345 319 500 762
Mayo 371 377 566 915
Junio 335 403 488 662
Julio 351 427 531 765
Agosto 364 442 576 874
Septiembre 272 413 274 209
Octubre 289 405 327 336
Noviembre 242 318 196 54
Diciembre 277 311 319 361

Como se ilustra en la figura 2.17, la capacidad del sistema descrito sobrepasa en
cierta medida durante los meses de enero, febrero, marzo y abril la carga térmica,
funcionando trece horas al dia. O lo que es lo mismo, la produccion de agua fria
excede la demandada para abastecer de climatizacion al local durante trece horas,
lo cual podia interpretarse como un sobredimensionamiento y por ende un
aumento del costo, pero no es asi, dado que en dichos meses el flujo de pasajeros
es mucho mayor, lo que hace obligatorio la extension del tiempo en que funciona
el aeropuerto, llegando a ser en raros casos hasta horarios de la madrugada pero
normalmente hasta las 10:00 u 11:00 PM, mientras que este “exceso” en el peor
de los casos (Febrero), solo puede respaldar poco mas de 2,2 horas a partir de las
8:00 PM.
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Figura 2.17 Comportamientos de carga térmica y capacidad del sistema al afio.

2.8 Ubicacion de la maquina de absorcion

El sitio analizado cuenta como caracteristica que la zona prevista para la ubicacion
del parque solar se encuentra relativamente distante del local a climatizar como es
mostrado en la figura 2.18, lo cual implica valores de pérdidas térmicas que
pueden afectar drasticamente el desempefio del sistema. Para evitar este impacto
negativo se analizaran dos variantes, en la primera se implantaran las maquinas
de absorcion cerca del local a climatizar y en la segunda del campo de colectores
solares, con la intencion de que en una se bombee a lo largo de este tramo “agua
caliente” y en la otra “agua fria”, lo que podria conllevar a diferencias bien
marcadas en el resultado pues el gradiente de temperatura con respecto a la

atmosférica entre estas dos situaciones varia considerablemente.
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Figura 2.18 Foto satelital del sitio. Aeropuerto “Abel Santamaria Cuadrado”. Distancia de terminal

aérea a zona de campo solar.

A pesar de que el andlisis de este trabajo se basa solamente en la ingenieria
conceptual del proyecto, por las caracteristicas particulares antes dichas se realiza
un andlisis preliminar de las dimensiones de tuberias que se extenderian a lo largo
de este terreno.

2.8.1 Célculo del diametro de la tuberia

El calculo del diametro econdmico para una instalacidbn determinada esta en
funcidén de los costos de operacidén y de los costos de instalacion, incluyendo el
costo del material. Para una instalacion a medida que se aumenta el diametro
disminuyen los costos de operacion, por resultar menor la resistencia del sistema,
pero el costo de la instalacion aumenta, pues cuesta mas su montaje y la tuberia a
instalar. Lo explicado lleva a concluir que el diametro econdmico es aquel que
proporcione el menor costo total.

La determinacion del didametro econémico por esta via choca con la dificultad de la
falta de informacién econémica y con el hecho cierto de que el precio de la energia
(operacion) varia constantemente. Por ende suele aplicarse un método

simplificado que parte de la seleccién de una velocidad econémica de acuerdo con
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recomendaciones extraidas de la literatura, que estan basadas en la experiencia
del trabajo ingenieril. (Ver Anexo 1)
A partir de los datos obtenidos anteriormente se asumira la velocidad de disefio

aproximadamente igual a 2 m/s.

V' =Aest*Vest (7)
Aest:ﬂ*DestZ/ 4 (8)
Sustituyendo:

Vx4

DESt T*vest (9)

Donde

e V’: Flujo volumétrico

e A Areatransversal de la tuberia estimada

e Ve Velocidad de flujo estimado

e Dest: Diametro estimado
Primera variante (bombeo de agua caliente campo solar-terminal aérea)
De acuerdo a lo anteriormente expuesto se fijo6 un diametro interior de
aproximadamente 5,3 pulgadas.
Segunda variante (bombeo de agua fria campo solar - terminal aérea)
Para determinar las caracteristicas geométricas de la tuberia que tendra como
fluido de trabajo agua fria a una temperatura de 7 grados se desarrollara la misma
metodologia expuesta anteriormente, solo que esta vez el caudal sera de 135
m3/h. De esta forma se arriba como resultado que el diametro interior es de 6,4
pulgadas aproximadamente.
2.8.2 Andlisis para la determinacion de la ubicacion de las maquinas de
absorcion a partir del aislante.
El objetivo de este analisis no es en si la seleccion del aislante, sino que a partir
de una propuesta demostrar como varian los resultados para cada variante y asi
determinar la ubicacién mas propicia para la maquina de absorcion.
Comparar precios de materiales aislantes no es un asunto facil. Como los
aislamientos puedes ser muy distintos en propiedades y en espesores, hay que

buscar un denominador comun, para poder conocer precios. Un denominador
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comin que tiene sentido es el metro ctbico (m®). Los precios de materiales de
aislamiento que son indicados en la Tabla 2.8 son precios meramente orientativos
y pueden variar en funciéon de factores como demanda, precios de materias
primas, tipo final del producto elaborado, pudiendo desviarse en funcién de la
region donde se adquiere. Los precios indicados son precios de mercado
alemanes. Para Cuba debe afiadirse un suplemento.

Tabla 2.8 Lista de costos de aislantes. (Mora 2018)

Precio aislante de arlita: 80-190 Euro/m3
Precio aislante de lino: 110-225 Euro/m3
Precio aislante de fibra de vidrio: 45-150 Euro/m3
Precio aislante de fibra de madera: 160-300 Euro/m3
Precio aislante de lana de madera: 170-220 Euro/m3
Precio aislante de coco: 45-200 Euro/m3
Precio aislante de perlita: 60-170 Euro/m3
Precio aislante de poliestireno EPS en placas: 40-70 Euros/m3
Precio aislante de poliestireno EPS con grafito a granel: 160-250 Euros/m3
Precio aislante de poliestireno extruido XPS: 250-400 Euros/m3
Precio aislante de poliuretano: 160-400 Euros/m3
Precio aislante de lana de oveja: 150-300 Euros/m3
Precio aislante de Vidrio-Espuma: 280-450 Euros/m3
Precio aislante de Cafia: 130-170 Euros/m3
Precio aislante de Lana de Roca: 50-120 Euros/m3
Precio aislante de Vermiculita: 70-150 Euros/m3
Precio aislante de Celulosa: 50-160 Euros/m3

En el mercado mundial se puede encontrar una gama de aislantes variada y
abundante, estos se producen teniendo en cuenta el uso y el destino que se le
vaya a dar y por tanto son sus propiedades fisicas, quimicas, medioambientales y
ecolégicas su comportamiento ignifugo, su resistencia a la degradacion y
putrefaccion, su resistencia a los hongos, los rayos UVA, y demas. Los que han de
ser determinante a la hora de hacer una eleccion inteligente, por ello el precio del
material aislante no debe considerarse el factor Unico determinante para su
compra.

Para la propuesta que se expone no se requieren grandes propiedades del
aislante ya que el rango de temperaturas a que sera sometido no es alto, por ello

para su seleccion solo se tendra en cuenta un compromiso ente el costo de este y
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la cantidad necesaria, para que pasada su instalacion permita un valor de pérdidas
térmicas admisibles de la forma mas econdmica posible.

En la Tabla 2.8 mencionada anteriormente se muestran algunos de los aislantes
mas utilizados y sus precios segun el mercado europeo, dentro de estos podemos
encontrar el de Lana de Roca, el cual en la isla se ha empleado en diversas
industrias, sobre todo en el renglon azucarero, ya que este cuenta con valores de
conductividad y precios relativamente bajos respecto a los demas.

Este tipo de material es perteneciente a la familia de lana mineral fabricada a
partir de roca volcanica. Se utiliza principalmente como aislamiento térmico y
como proteccion pasiva contra el fuego en la edificacion, debido a su estructura
fibrosa multidireccional, que le permite albergar aire relativamente inmévil en su
interior. La estructura de la lana de roca contiene aire seco y estable en su
interior, por lo que actia como obstaculo a las transferencias de calor
caracterizandose por su baja conductividad térmica, la cual est4 entre los 0,050 y
0,031 W/mK, aislando tanto de temperaturas bajas como altas.

2.8.3 Calculo del espesor de aislante

La determinacion del espesor 6ptimo del aislamiento en tuberias reclama un
profundo analisis econémico, pues si bien a medida que aumenta el espesor las
pérdidas de calor y el costo de operacion disminuye, por otro lado, sus costos en
materia y montaje incrementan. Su valor Optimo serd entonces aquel que
proporcione el menor costo total.

En el sistema propuesto, las pérdidas térmicas en las tuberias campo solar-
terminal aérea seran respaldadas con un aumento de colectores solares que
aportaran al sistema la cantidad de energia necesaria para responder a dichas
pérdidas (primera variante). De otra forma, para la segunda variante, se analizara
el costo de aislante con el ahorro en energia eléctrica y por consiguiente en
dinero, que podria suponer la capacidad perdida producto a la entrada de calor al
sistema.

Con la intencién de elegir cual de estas dos variantes es mas provechosa, o sea,
la que genere menor gasto cumpliendo con los requisitos antes propuestos se

analizara un determinado grupo de tarifas sobre precios de aislante y colectores
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solares térmicos hoy en dia, datos necesarios para desarrollar la metodologia de
calculo que determinara una eleccioén adecuada.

En la figura 2.19 se muestran un determinado grupo de precios de colectores
solares térmicos de los fabricantes thermomax, solarmax, Sunmax, Escosol,
Termicol, Astersa, Kuhn y Jiaxing Carrefour, los cuales son fabricados a partir de
la tecnologia de tubos al vacio, especificamente de tubos cal6ricos y/o tubos en U,
por lo que son capaces de soportar mayores presiones que el resto de los
captadores de esta tecnologia, caracteristica necesaria ya que es de nuestro
interés bombear agua a través de estos con temperaturas cercanas a la de
ebullicién, por tanto es posible que en un momento determinado exista aparicién

de vapor, lo que generaria un aumento de la presion.
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Figura 2.19 Distribucion de precios de colectores solares térmicos en el mercado. (Tubos
caldricos)(Dias 2015, Molero 2016, Lumbreras 2017)

2.8.4 Optimizacién del espesor de aislante

Primera variante

Al desarrollar la metodologia de céalculo para la tuberia transportadora de agua a
80°C se obtuvieron los resultados ilustrados en la figura 2.20 siguiente, la cual
muestra el comportamiento de los costos, donde el espesor de aislante 6ptimo es
de 12,9 cm, costo total de $8 670 del cual el costo del aislante es $3000 y en

colectores de respaldo a las perdidas térmicas es de $5 670 aproximadamente.
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De igual manera para la tuberia que transporta agua a 95°C como es ilustrado en
la Figura 2.21 se determin6é que el espesor de aislante Optimo es de 14,3 cm,
costo total de $18 290 del cual el costo del aislante es $6 024 y en colectores de

respaldo a las perdidas térmicas es de $12 266 aproximadamente.
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Figura 2.20 Curvas de costo para aislante en tuberia terminal aérea - campo solar (802C).

60.000

T
—f3—Costo total
[[]—P<4—Costo de operacion

50.000} | ——Costo de aislante
40.000}
30000 |
20.000}

10.000}

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6
ESP.ais.; o5/il
Figura 2.21 Curvas de costo para aislante en tuberia campo solar-terminal aérea (952C)
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Por lo antes expuesto se puede declarar que esta variante implica un costo de
total de $26 960 debido a la necesidad de aislante y respaldo a las pérdidas

térmicas.
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Segunda variante

Teniendo en cuenta el indice de costos para las maquinas de absorcion se obtiene
como resultado que el espesor de aislante 6ptimo aproximado para la tuberia que

transporta agua a 7°C es de 6,4 cm, para un costo total de cerca de $ 3 560, del

cual el aislante representa $1452 y el costo de operacion es de $2 107. (Figura

2.22)
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Figura 2.22 Curvas de costo para aislante en bombeo de agua fria (72C) campo solar-terminal

aérea.

Mientras que para la tuberia que transporta agua a 12°C el espesor 6ptimo es de

aproximadamente 5,6 cm, para un costo total de $3 073, del cual el aislante

representa $1 245 y un costo de operacion de $1 828. (Figura 2.23)
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Figura 2.23 Costo para aislante en bombeo de agua fria (122C) campo solar-terminal.
Ademas de las dos tuberias de agua fria también se tiene una tuberia de agua
caliente a 95°C por la cual se bombea el flujo de la salida del campo de colectores
solares o mejor, del tanque de almacenamiento de agua caliente, el cual, por las
dimensiones de zona de captadores solares térmicos, se encuentra a una
distancia significativa de las enfriadoras de absorcion. A partir del procedimiento
antes realizado se determin6 que el espesor 6ptimo es de aproximadamente 14,3
cm, para un costo total de $7 840, del cual el aislante representa $2 570 y la

capacidad de respaldo en colectores $5 270 aproximadamente. (Figura 2.24)
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Figura 2.24 Cosos de aislantes en bombeo de agua caliente de la variante 2.
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Retomando que inicialmente para desarrollar la metodologia actual se propuso un

total de 3 maquinas de absorcién modelo 16JL 013B, las cuales cuentan con una

capacidad de 269 toneladas de refrigeracion (19 mas que las 250 propuestas

como minimo inicialmente) y que es mas negocioso bombear agua fria por el

tramo campo solar-terminal aérea por lo antes expuesto concluimos que:

A través de dicho espacio se bombearda agua fria a 7°C desde las
maquinas de absorcion (situadas en la vecindad del campo solar) hasta los
intercambiadores de calor aire-agua (situados en la vecindad de la terminal
aérea) por una tuberia de diametro interior 6,4 pulgadas aproximadamente.
La misma contard con un recubrimiento de aislante (lana de roca) de 5,6
cm y sus pérdidas térmicas estaran en el orden de los 2 642 W, para un
costo cercano a $1 452.

El bombeo de intercambiadores de calor hasta maquinas de absorcion
(agua a 12°C) se efectuarda por medio de una tuberia de diametro
normalizado interior de 6,4 pulgadas aproximadamente. La misma contara
con un recubrimiento de aislante (lana de roca) de 5,6 cm y sus pérdidas
térmicas estaran en el orden de los 2.291 W, para un costo cercano a
$1.245.

El costo total de aislante se acerca a $5.267 y el costo de respaldo en
colectores ronda los $5.270 sumando $10.537.

Las pérdidas térmicas equivalen a aproximadamente 1,4 toneladas de
refrigeracion, por lo que permite que el sistema aun pueda entregar cerca
de 267,6 ton.

La caida de presion en las tuberias transportadoras de agua a 7°C, 12°Cy
95°C son de 184 kPa en las frias y 263 kPa en la caliente

aproximadamente.

2.9 Intercambiadores de calor agua-aire

Con el fin de evitar en la mayor medida posible el aumento del costo se propuso la

decision de mantener las estructuras de ductos que proveen de aire climatizado al

local, estas cuentan con doce entradas con un area transversal aproximada de 1

m?, donde se colocaran 12 intercambiadores de calor, los cuales deberan brindar
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la capacidad maxima que proporciona el sistema en todo el afio. Por supuesto
para lograr esto es necesario insertarle ciertas modificaciones al sistema de
ductos, lo cual se propone profundizar para futuras investigaciones.

Cada intercambiador de calor tendra que garantizar una capacidad aproximada de
31 toneladas de refrigeracion, donde el aire pasara de una temperatura de
alrededor de 30° a 17°C, mientras que el agua de 7°a 12°C.

Desde que se publicé por primera vez en 1955, el libro “Los intercambiadores de
calor compactos” por Kays y Londres, ha sido considerada como la mejor
referencia para el desempefio de las superficies utilizadas en los intercambiadores
de calor compactos.(Anénimo 2014)

En la mayoria de aplicaciones, en el lado del gas (en este caso aire) el coeficiente
de transferencia de calor es bastante pequefio. Por lo tanto casi siempre es
preciso proceder a aumentar la superficie del lado del gas de modo que tenga una
alta razon “area-volumen”. Este tipo de intercambiador de calor se conoce como
intercambiador de calor compacto. Algunos ejemplos incluyen tubos con aletas y
los intercambiadores de calor del tipo de aleta de placa.

La Biblioteca “El intercambiador de calor compacto” en EES organiza los datos
presentados por Kays y Londres de los intercambiadores de calor compactos en
una forma funcional a fin de facilitar la simulacion de nucleos de intercambiador de
calor que tienen estas geometrias comunes.

Los datos experimentales para un nucleo especifico de intercambiador de calor
compacto tipico se presentan en los términos adimensionales (jy factor) y factor de
friccion (f), en funcién del nimero de Reynolds (Re). El factor jy esta relacionado
con el coeficiente de transferencia de calor y el factor de friccion esta relacionada
con la caida de presion. La trama representada en la figura 2.25 muestra la

relacion para un tipo de intercambiador de calor.
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Figura 2.25 Representacidon de intercambiador de calor compacto y sus caracteristicas.
Hay un gran numero de geometrias de nucleo discutido en la biblioteca
“Intercambiador de calor compacto” de EES, estos datos son muy Utiles dado a
que el flujo de aire a través del lado de las aletas de un intercambiador de calor
compacto es una combinacion compleja de flujo interno en pasajes y flujo externo
sobre los tubos y otras obstrucciones. A partir de estos, se realiz6 el
dimensionamiento y calculo de la caida de presién tanto del lado del aire como del
agua, mostrando que los resultados pueden variar de forma abrupta segun la
geometria de nucleo utilizada, lo cual se muestra en las Figura 2.26, 2.27, y 2.28

como ejemplo de los resultados a que se arribo.
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Figura 2.26 Caidas de presion en intercambiador de calor de ntcleo “fc_tubes sCF-88-10Jb”.
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Figura 2.27 Caidas de presién en intercambiador de calor de nucleo “fc_tubes _s80-38T”.
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Figura 2.28 Caidas de presion en intercambiador de calor de nucleo “fc_tubes sCF-775-58T".

Finalmente, para este calculo se sugiere la geometria de nucleo de intercambiador

de calor “fc_tubes_sCF-88-10Ja” segun el software EES, la que cuenta con las

caracteristicas geométricas que se muestran en la figura 2.29.
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Figura 2.29 Geometria de nucleo de intercambiador fc_tubes_sCF-88-10Ja.

Para el dimensionamiento y calculo de las caracteristicas de este se utilizaron
entre otras las ecuaciones (9) y (10) segun (Incropera 1999), se tomd como factor

de impureza el minimo para agua de rio y como material de la aleta aluminio.

1 1 R+;H20 1
= + Ry + +
u-aA ho - ha - Aa ho - Anz2o ho - hu2o - Auzo (9)
As
h0=1—7-(1—hf)
(10)
o5
—4&@—Eficiencia superficial de la aleta
—&—Eficiencia superficial de la global

0,94
0,93
0,92

0,91 >

etaf[i], etao[i]

0,9

0,894

0,88 . . . .
1,4 1,6 1,8 2

Ari]
Figura 2.30 Variacion de las eficiencias superficiales de la aleta y global respecto al area frontal del

intercambiador de calor.
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Figura 2.31 Comportamiento del coeficiente global de transferencia de calor segun la variacion
del area frontal del intercambiador de calor.

Segun bibliografias como (Incropera 1999), (Holman 1999) y otras que tratan el
tema, el coeficiente global de transferencia de calor para intercambiadores agua-
aire se encuentra en el rango de 50 a 25 W/m*K, lo cual, comparando, se
evidencia la concordancia de los valores calculados anteriormente, los cuales
para un area frontal de 0,65 a 1,44 m? se les corresponden valores de 46 a 35

W/m?*K.
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Figura 2.32 Caidas de presion en un intercambiador de calor de nucleo “fc_tubes_sCF-775-58T".
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Para determinar los coeficientes de pérdida de carga local en el célculo de la caida
de presion del lado del agua se utilizo la tabla 2.9.
Tabla 2.9 Coeficiente de pérdida de carga total.(Streeter 1999)

Accesorio A

Viélvula de globo (completamente abierta) 10.0
Vilvula de dngulo (completamenie abierta)

Vilvula de cheque (completamente abierta)

Vélvula de compuerta (completamente abierta) 0.19
Codoen L 2.2
Tee estandar | 8
Codo esténdar 09
Codo de radio medio 075
Codo de radio largo 0.60

El area frontal del intercambiador de calor se estimo6 segun el area transversal de
los ductos de ventilacion existentes en el local, siendo estos de aproximadamente
1 m? se tomé para el desarrollo de este calculo un &rea frontal de 1,2 m?.
Las caracteristicas generales del intercambiador de calor para un area frontal de
1,2 m? son:

e El ancho sera de 1,1 m aproximadamente.

e La caida de presion del lado del aire es de 0,844 Pa.

e La caida de presion del lado del agua es de 3,9 kPa.

e Elflujo masico de agua y de aire es de 5,9 y 8,3 kg/s respectivamente.

e El calor desplazado es de 108 500 W.

 El coeficiente global de transferencia de calor es de 36,5 W/m*K.

e La profundidad del intercambiador de calor es de 0,64 m.

e El numero de tuberias horizontales es de 23.

e El numero de tuberias a la profundidad del intercambiador es de 13.
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2.10 Variantes para el enfriamiento del agua de condensacion

2.10.1 Procedimientos de condensacién (Energia 2007)

2.10.1.1 Procedimientos “todo aire” (secos):

a) Se Realiza el intercambio de energia calorifica en forma de calor sensible
determinado por el calor especifico del aire, su caudal, peso especifico y el cambio
de temperatura que experimenta durante el proceso.

Qa = Ma * ce * At; siendo: (11)
Ma =Va * pa (12)
Qa = Potencia térmica disipada (absorbida por el aire)(kW)

Ma = Caudal mésico de aire puesto en circulacion (kg/s)

ce= Calor especifico del aire (kJ/kg K)

At = Cambio de temperatura que experimenta el aire en circulacion (°C)

Va = Caudal volumétrico de aire puesto en circulacién (m>/s)

pa = Densidad del aire (kg/m°)

Al considerar valores medios de transporte resulta en un factor muy bajo, dado
que se requiere un gran volumen de aire en circulacidbn y un considerable
consumo en los motores de los ventiladores en proporcién al calor disipado.

b) El limite inferior de enfriamiento queda fijado por la temperatura seca del
ambiente y una aproximacion a ella de 15 °C como media para los condensadores
y de 6 a 12 °C para aerorrefrigeradores.

2.10.1.2 Los procedimientos evaporativos (humedos):

a) Realizan el intercambio de energia calorifica en una pequefia proporcion en
forma de calor sensible, determinado por el calor especifico del aire, su caudal y
peso especifico y por el cambio de temperatura que experimenta. La mayor parte
del intercambio de energia se realiza segun un proceso en el que entra en juego el

calor latente de vaporizacion de una pequeiia parte del agua puesta en

circulacion.

Qt=Qa + Qu (13)
Qa =My * ce * AT; siendo My =V, * pa (14)

Qw =M, *c,=1000 V, c,; siendo My, =V, *p (15)

Q = Potencia térmica total disipada (kW)
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Qw = Potencia térmica disipada (absorbida por la evaporacion del agua) (kW)

My = Caudal masico del agua evaporada (estimado entre un 1 a 3% del caudal
circulante) (kg/s)

cy = calor latente de vaporizacion del agua (kJ/kg)

Vi = Caudal volumétrico de agua evaporada (m>/s)

pw = Densidad del agua (kg/m®)

Para el agua, con valores medios de ¢, = 2550 kJ/kg y de pw = 1000 kg/m?, resulta
un factor de transporte muy alto, pues se requiere relativamente un reducido
volumen de aire en circulacién y un reducido consumo en los motores de los
ventiladores en proporcién al calor disipado, aunque se afiade el consumo de una
bomba de recirculacion adicional, cuya potencia depende de la complejidad y
distancias en el sistema.

b) El limite inferior de enfriamiento queda fijado por la temperatura humeda del
ambiente y una aproximacion a ella de hasta 3°C (suelen recomendarse
aproximaciones de entre 4° a 6°C).

Desde el punto de vista energético, son ventajosos los sistemas evaporativos, y lo
son mas, cuanto mas elevadas y con mayor duracion se den las temperaturas del
ambiente.

2.10.1.3 Comparacion. Ventajas e inconvenientes

Para una misma capacidad (disipacion de calor):

a) Requieren un espacio en planta mucho menor (entre el 50 al 30% del requerido
para aire solo).

b) Reducen el consumo de energia eléctrica (hasta de un 30 a 50% del requerido
para aire solo).

c) Suelen reducir el nivel de presion sonora (y en caso necesario, pueden
incorporar atenuadores).

d) Reducen considerablemente el nimero de equipos, facilitando los tendidos de

tuberias, del cableado y del aparellaje eléctricos.
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e) Consiguen en verano temperaturas mas bajas (entre 10 y 20°C inferiores) de
enfriamiento del agua recirculada o refrigerante condensado que si se enfriaran
con aire.

Pero:

f) Requieren un cierto consumo de agua y un control de sus vertidos.

g) Requieren una adecuada gestibn del agua consistente en el eventual
tratamiento sobre el agua de aporte, y siempre el tratamiento, limpieza y
desinfeccién del agua y del equipo.

h) Las operaciones de limpieza son laboriosas.

i) Estan sujetas a una estricta reglamentacion sanitaria.

Por consiguiente, y dado a que el sistema propuesto tendra que evacuar todo el
calor extraido del local junto con el suministrado en el generador

2.10.1.4 Campo de aplicacion

No existen limites definidos en cuanto a potencia para el uso de estos equipos y
los fabricantes van siguiendo la tendencia de la demanda, que varia mucho segun
el area geografica y su clima.

Los equipos de enfriamiento evaporativos para los circuitos de condensacion de
los sistemas frigorificos y de aire acondicionado no tienen limite inferior de
empleo, pero su aplicaciobn practica en el ambito de instalaciones de aire
acondicionado se puede considerar para potencias a partir de 500 kW térmicos y
son francamente favorables desde el punto de vista medioambiental y de
rentabilidad econdmica a partir de 900 kW, creciendo su interés con el tamafio de
la instalacion. (Energia, 2007)

2.10.2 Torres de enfriamiento

Los sistemas de climatizacién por absorcién cuentan con un COP o coeficiente de
desempefio mucho menor frente a los sistemas por compresion, por lo que para
desplazar la misma cantidad de calor de un local cualquiera se requiere de mucha
mayor energia. Esto implica un aumento de la capacidad de condensacion bien
marcado y la necesidad de equipos de enfriamiento evaporativos o torres de
enfriamiento que para el sistema en cuestion resulta idénea por su alta demanda

de climatizacion.
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Para la seleccion a partir de un catalogo o programa de fabricante acreditado los

datos de partida para la seleccion seran: (Energia. 2006)

1.
2.
3.

7.

La potencia térmica a disipar.

El caudal de agua a enfriar.

Caracteristicas del fluido. (Densidad, concentracion en caso de agua
glicolada o similares)

Temperatura de entrada.

Temperatura de salida deseada.

Temperatura de bulbo humedo para la zona. (Maxima o media de las
maximas)

Acercamiento o aproximacion deseado o considerado.

El equipo de enfriamiento evaporativos suele tener un coste reducido en relacion

al del sistema al que dara servicio, sin embargo, influye mucho en el gasto de

funcionamiento del sistema y en la calidad del proceso, por lo que es conveniente

escatimar en su proceso de seleccion.

Por lo que se puede considerar la oportunidad de dividir la capacidad total en mas

de un equipo, con la adecuada redundancia o margen de seguridad, que aseguren

el funcionamiento minimo necesario de la planta o sistema en caso de averia o

parada técnica intempestiva, por ello se propone la implantacién de tres equipos y

no solo uno.(Energia. 2006)

Datos de partida:

Tabla 2.10 Datos de partida para la seleccion de la torre de enfriamiento.

Datos Valor  Unidades
1 793 kW
2 23,6 kg/s
3 - -
4 40 °C
5 32 °C
6 - -
7 °C
>6
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Capitulo 3. Impacto econémico y medioambiental.

3.1 Analisis de costos

Determinar el costo de una instalacion de climatizacion solar no es tarea sencilla,
ya que varia constantemente segun una serie practicamente interminable de
factores tales como las caracteristicas climatolégicas del sitio donde sera realizado
el proyecto, el disefio y capacidad, la tecnologia que sera usada para componer el
sistema entre otras muchas, 1o que puede repercutir en una gran variabilidad dado
a las disimiles caracteristicas que se pueden presentar en los ya mencionados
sistemas tal y como es evidenciado en la Figura 3.1.
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Figura 3.1 Variabilidad del area de captacién por cada kW de capacidad de frio instalada para
varios ejemplos de instalaciones de clima solar.(Eicker 2009)

Las tecnologias que utilizan energia solar se caracterizan generalmente por altos
costos iniciales y bajos costos de operacién, convirtiéndose en un obstaculo
importante para su amplio despliegue. Las contribuciones de los principales
componentes del costo de capital determinada por estudios de diversos casos
para instalaciones alta capacidad segun (Ehrismann 2012) median sobre valores

como los ilustrados en la Figura 3.2
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Figura 3.2 Fracciones de costos para sistemas de climatizacion solar de alta capacidad.(Ehrismann
2012)

En estos el mayor peso recae en el campo de captacion solar debido a las
grandes potencias calorificas que demanda la maquina de absorcién. Aunque el
costo especifico decrece con el incremento de la capacidad. En comparacién con
los sistemas convencionales de refrigeracion, estos sistemas son caros, tal y como
se observa en el Anexo 2, siendo desfavorables en términos de costo-efectividad.
Como resultado, es muy dificil promover los sistemas de refrigeracion solar fuera
del sector publico.(Rococo 2008, Y.Diaz 2014)

A partir de un conjunto de informaciones obtenidas de los datos que aportan los
fabricantes de los equipos a que se hicieron alusion en el transcurso del presente
informe y de indices de costos ofrecidos por diversos autores se determiné el

costo total de la instalacion tal y como se muestra en la Tabla 3.1.
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Tabla 3.1 Desglose de costos del sistema.

Elementos del sistema Unidades  S$Costo/unidad  $Costo de elementos

Colectores solares 1530 1250 1 836 000
Instalacidn y tuberias - - 390 600
Mantenimiento = = 351 700
Sistema autémata - - 349 900
Almacenamiento térmico 2 - 193 300
Torre de enfriamiento 3 37 500 112 500
Maquina de absorcion 3 224 000 672 000
Total - - $3 906 000

El costo de operacion del sistema estara determinado por:
1. Consumo de bombeo a través del campo solar.
2. Consumo de bombeo del tanque de almacenamiento de agua caliente a
95°C hasta la maquina de absorcion.
3. Consumo de bombeo de agua caliente a 80°C de la maquina de absorcion
al campo de coleccion solar.
Consumo de la maquina de absorcién.
Consumo de bombeo a través de intercambiadores.

Consumo de ventilacion.

A A

Consumo en Torre de enfriamiento.

8. Salario a operadores u operador.
Para obtener de la instalacion solar agua a una temperatura de 95°C es necesario
apoyarse en el flujo masico que circula a través del colector solar ya que los
valores de irradiacion varian, esto implica que la caida de presion no sea la misma

a lo largo del dia y por consiguiente la potencia de bombeo.
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Para la determinacion del consumo de bombeo por parte del campo solar se debe
tener en cuenta que este varia segun las condiciones de irradiacidon que es
recibida, lo cual es un factor constantemente cambiante, de modo que para ofrecer
un valor del trabajo se toman en cuenta nuevamente las caracteristicas de los dias

tipicos de cada mes.
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Figura 3.3 Comportamiento de las presiones en el interior de los cabezales caliente y frio para una
irradiacién de 1 100 W en el campo solar.
Sabiendo entonces que la potencia de la bomba para un fluido incompresible es

igual a:

Whombeo = M - DP - Vesp. - hpomba (16)

Donde:

W hombeo: POtencia de bombeo.

M: Flujo masico.

AP: Variacidn de presion entre la entrada de la bomba y la salida.

Vesp.: Volumen especifico del agua.

Nbomba: Eficiencia de la bomba.

Se determinaron los valores de potencia de bombeo para cada hora de cada dia

tipico.
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Figura 3.4 Comportamiento de las potencias de bombeo segun la hora del dia para los meses de
enero, Abril, Agosto y Diciembre.

Calculando la energia que ello representa en kW h seria:
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Figura 3.5 Ejemplo del consumo de energia en bombeo del campo solar en el dia para el mes de

Enero en kWh.

66



Tabla 3.2 Consumo de bombeo del campo solar para cada bloque.

Enero 1,249 38,719
Febrero 1,496 41,888
Marzo 1,656 51,336
Abril 1,735 52,05
Mayo 2,065 64,015
Junio 1,788 53,64
Julio 1,985 61,535
Agosto 2,177 67,487
Septiembre 1,046 31,38
Octubre 1,189 36,859
Noviembre 0,8517 25,551
Diciembre 1,139 35,309
Anual - 559,769

Para determinar el consumo de bombeo desde el depdsito de almacenamiento de
agua caliente hasta la maquina de absorcion se tuvo en cuenta los resultados
calculados en la seccién 2.3, donde la distancia aproximada fue de 134 m, el flujo
de 21,62 kg/s y un diametro aproximado de 0,1065 m. De estos datos se calculd
una potencia hidraulica de 5,5 kW, lo que corresponde a una potencia de bombeo
cercano a 6,5 kW para una eficiencia de la bomba de 0,82.

El consumo de bombeo de agua caliente a 80°C de la maquina de absorcién al
campo solar es practicamente nulo, ya que, aunque el flujo es representativo, la
caida de presién debido al transcurso por la tuberia es en extremo pequefia dado
a su corta longitud.

Para el agua fria bombeada desde la maquina de absorcion hasta
intercambiadores de calor y retorno se realiz0 un analisis similar al anterior

obteniendo los resultados mostrados por la Tabla 3.3 y 3.4:
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Tabla 3.3 Consumo de bombeo en kWh del tanque de almacenamiento de agua caliente a la

maquina de absorcion.

Meses

Enero 2,56
Febrero 2,56
Marzo 2,56
Abril 2,56
Mayo 2,56
Junio 2,56
Julio 2,56
Agosto 2,56

Septiembre 2,56
Octubre 2,56
Noviembre 2,56
Diciembre 2,56
Anual

Potencia

Horas al dia

14,6
15,3
16,7
16,9
17,8
16,3
16,9
17,6
13,5
14,3
12,6
14,5

Dias del mes

31
28
31
30
31
30
31
31
30
31
30
31

Consumo al mes(kWh)

1158,656
1096,704
1325,312
1297,92
1412,608
1251,84
1341,184
1396,736
1036,8
1134,848
967,68
1150,72
14571,008

Tabla 3.4 Consumo de bombeo para el agua fria bombeada desde la maquina de absorcidén hasta

almacenamiento frio y retorno.

Horas al | Dias del | Consumo
Meses Potencia dia mes mes(kWh)
3996,458
Enero 8,83 14,6 31
3782,772
Febrero 8,83 15,3 28
4571,291
Marzo 8,83 16,7 31
] 4476,81
Abril 8,83 16,9 30
4872,394
Mayo 8,83 17,8 31
. 4317,87
Junio 8,83 16,3 30
. 4626,037
Julio 8,83 16,9 31
4817,648
Agosto 8,83 17,6 31
. 3576,15
Septiembre 8,83 13,5 30
3914,339
Octubre 8,83 14,3 31
. 3337,74
Noviembre 8,83 12,6 30
" 3969,085
Diciembre 8,83 14,5 31
50259
Anual -
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Para la determinacion de los consumos de las maquinas de absorcién se tomaron

los datos de catélogo ilustrados en la tabla 2.1, mientras que para hallar la

potencia de las torres de enfriamiento el trabajo fue dirigido a la busqueda de

datos técnico para equipos que cumplieran con los requisitos técnicos necesarios,

para los cuales se obtuvieron datos de una gran gama de productos que aportaron

datos muy similares entre ellos tal como se muestra en la tabla 3.5y 3.6.

Tabla 3.5 Ejemplo de datos técnicos sobre datos técnicos de torres de enfriamiento.

GHM-225

GHM-230

GHAM-235%

GHM-340

GHM-350

GHM-365

GHM-330

GHM-390

GHM-3100

GHM-3110

GHM-51

25

GHM-5150

GHM-5175

GHM-7200

GHM-7225

GHM-7250

GHM- 7278

GHM-7300

Note : Nomnal Working Conditions: 35~20.5°C/ 95~85'F; We
SANJIU

Tabla 3.6 Consumo anual de maquina de absorcion, torre de enfriamiento y ventilacion.

15=4

1.5x4

1 5x4

13000x2

13000x2
13000x3
13000x3
18200x3
18200x4
18200%4
18200x4
18200x4
18200x4

22500x 4

aa%A0x &
42500% 4

60000~ 4
60000% 4

E0000x 4

55

114
114

114

140
140
140
160
160
160
1680

160

DNBO
DN8O
N8O
DNB0
DN100
DN100
DN125
DN126
DN12S
DNE2S
DN100x2
DN100x2
ON125x2
DN125x2
DN126x2
DN150x2
DN150x2

DN150x2

{ Buib: 78°F

DNao

DNao

DN4O 2080
DN40 3360
DGO 3380
D40 3360
DN4O 4220
DN4O 220
DiN4O 422
DN4o 4220
DN40 4740
DN4O 5440
DN4O 5440
DN4o 5840
DN4o 8420
DN4O

DN40

DN4o

2680

2680
2840
2840
2010

2010

3260

Meses ‘ Potencia consumida  Dias del mes Horas del dia ‘ Consumo Mensual (kWh)
Enero 29,1 31 14,6 13170,66
Febrero 29,1 28 15,3 12466,44
Marzo 29,1 31 16,7 15065,07
Abril 29,1 30 16,9 14753,7
Mayo 29,1 31 17,8 16057,38
Junio 29,1 30 16,3 14229,9
Julio 29,1 31 16,9 15245,49
Agosto 29,1 31 17,6 15876,96
Septiembre | 29,1 30 13,5 11785,5
Octubre 29,1 31 14,3 12900,03
Noviembre |29,1 30 12,6 10999,8
Diciembre | 29,1 31 14,5 13080,45
Anual = = 165631

SAaNnu |
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La distribucion de agua enfriada para los intercambiadores debe estar
interconectada en paralelo, con las caracteristicas necesarias para lograr que el
flujo en los intercambiadores sea lo mas homogéneo posible, o que conlleva a
que la pérdida de presion esté determinada por las pérdidas en el equipo y el resto

de ellas sean despreciables.

Tabla 3.7 Consumo por bombeo de agua en intercambiadores.

Potencia Horas del dia Consumo Mensual

consumida Dias del mes (kWh)
Enero 0,02 31 13 8,06
Febrero 0,02 28 13 7,28
Marzo 0,02 31 13 8,06
Abril 0,02 30 13 7,8
Mayo 0,02 31 13 8,06
Junio 0,02 30 13 7,8
Julio 0,02 31 13 8,06
Agosto 0,02 31 13 8,06
Septiembre | 0,02 30 13 7,8
Octubre 0,02 31 13 8,06
Noviembre | 0,02 30 13 7,8
Diciembre |0,02 31 13 8,06
Anual - - - 95

Por la carencia de datos acerca de la instalacion de ductos en el recinto motivo de
estudio se asumié que la perdida de carga en estos seria equivalente a 50 m de
ductos de 0,5 x 0,5 m, con ello y la caida de presién en los intercambiadores del
lado del aire se procedi6 a calcular el consumo de ventilaciébn en cada uno de

estos tomando la expresion (9).

DP¢a
60 - 75 - hy (17)

Potven. = Q3 -
Donde:
Pot.ven.= Potencia consumida por la ventilacion. (kW)

Qa=Flujo volumétrico. (m*/min)

AP=Caida de presion total del aire. (mm H,O)
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nv= Eficiencia del ventilador.

Tabla 3.8 Consumo por ventilacién.

Enero 0,068 | 31 13 9 246,636
Febrero 0,068 |28 13 11 272,272
Marzo 0,068 |31 13 11 301,444
Abril 0,068 | 30 13 11 291,72
Mayo 0,068 |31 13 12 328,848
Junio 0,068 | 30 13 11 291,72
Julio 0,068 |31 13 11 301,444
Agosto 0,068 |31 13 11 301,444
Septiembre 0,068 |30 13 9 238,68
Octubre 0,068 |31 13 10 274,04
Noviembre 0,068 | 30 13 8 212,16
Diciembre 0,068 |31 13 9 246,636
Anual - - - - 3307

Para determinar el consumo de magquinas convencionales por compresion para la
capacidad que podria ser instalada en maquinas de absorcion se tomé el modelo
gue se encuentra actualmente funcionando en el aeropuerto de la marca Lennox,

el cual cuenta con un COP de 3,38.
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40%, oCapacidad de sistema d(Horas) = 1,580E+06

380
360
340
320

300

Potencia consumida

2807

260+

240 ‘ ‘ ‘ ‘
0 1.000 2.000 3.000 4.000 5.000

Horas

Figura 3.6 Potencia consumida en el afio por maquina de compresion.
A continuacion se procedio a realizar el calculo del Valor Actual Neto (VAN) a
partir de los datos siguientes:
Inversion inicial: $3 906 000
Costos de operacién anual: $48 100
Consumo de méaquina por compresion anual: $314 000
Ahorro de operacién anual de la maquina de absorcién respecto a la de
compresion: $265 900
Tasa de descuento: 1,7%

Tasa Interna de Retorno (TIR): 4%

Van

2000000

1000000 ~

0

1234567 89101112 1516171819202122

-1000000 / Afos
-2000000 / VAN
-3000000

-4000000

Flujos de caja

-5000000
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Figura 3.7 Comportamiento del VAN a partir de la inversidn hasta los 20 afios de explotacion.
Resultando que la inversion es amortizada para el transcurso del afio 16 después
de ser implantadas las maquinas de absorcion y pasados los 20 afios seran
ingresados a la institucién en ahorro de energia eléctrica un total de $1 371 000
aproximadamente.

3.2 Impacto ambiental

Debido a los bajos consumos de energia eléctrica de los sistemas de climatizacion
por absorcion frente a los convencionales por compresién la emision de gases de
efecto invernaderos para los primeros es marcadamente menor. Para mostrar el
efecto de ello fue necesario apoyarse en la relacion mostrada por (Boch, 2017).

c kg NkWh 094 kg
= £ 3
€02 gfio aio '~ kWh

Donde:

Cco2= Masa de Ccoy lanzada a la atmosfera anualmente.

N=Consumo eléctrico anual.

De manera tal que para los sistemas por compresion con consumo anual cercano
a 331.700 kwWh emanarian 1.485.000 kg de CO, anualmente, mientras que para la
variante de absorcion con consumo de 229.100 kWh serian unos 215.400 kg, lo
gue significa que con la implementacién de esta ultima se dejarian de lanzar a la
atmésfera 1.269.650 kg/afio.
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Conclusiones

1.

Se caracterizaron los elementos que componen los ciclos de refrigeracion
por absorcibn en cuanto tipos de colectores solares, métodos de
enfriamiento, etapas y materiales de los conductos e intercambiadores de
calor.

Se midieron los valores de irradiacion media en un periodo de un afio dando
como resultado valores similares en dos etapas del afio, mayores valores de
irradiacion entre los meses de febrero y agosto y menores valores entre los
meses de septiembre a enero.

Se realizé el dimensionamiento de dispositivos y componentes de un
sistema de absorcion tomando como criterios la cantidad necesaria de
equipos para proporcionar el flujo de agua caliente demandada por las
maquinas de absorcién, su geometria y caracteristicas fisicas.

Las capacidades en el conjunto maquinas de absorcion, torres de
enfriamiento, campo solar y acumuladores de agua caliente y fria estuvieron
determinadas por la necesidad de abastecer el mayor por ciento de la
climatizacién evitando un estado de sobredimensionamiento en alguna etapa
del afio.

Se determind una capacidad nominal en las enfriadoras de 269 toneladas de
refrigeracion, supliendo la demanda de agua caliente en las horas de
funcionamiento durante la temporada de invierno, en el resto del afio esta
excede la necesaria para tonelaje nominal instalado y en horas nocturnas se
generaria agua fria como apoyo al dia siguiente.

Fue elegida la tecnologia de tubos al vacio por su baja relacién
costo/eficiencia a las temperaturas de funcionamiento requeridas.

La cantidad de equipos asciende a 1530 en 170 grupos de 9 colectores en
serie.

La capacidad maxima de almacenamiento frio y caliente seria de 915 m®y
566 m® respectivamente resultando un respaldo del 89 por ciento

aproximadamente la climatizacion solar de la carga térmica en el afo.

74



10.

Se demostré que la ubicacion idonea para la instalacion del conjunto de
maquinas de absorcion deberd ser lo mas cercana posible al campo solar,
dado que la Unica &rea disponible para la implantacion de este, esta a una
distancia considerablemente extensa.

Se realizdé un analisis de costos e impacto medioambiental resultando que
esta instalacion carece de atractivo desde el punto de vista solvente puesto
gue la inversion consta de un periodo de amortizacion de 16 afos,
obteniendo como ganancia al cabo de los 20 afios solo $1.371.000
aproximadamente, sin embargo, la emisibn de CO, se reduce hasta

1.269.650 kg/afio representando un efecto favorable.
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Recomendaciones

1. Se recomienda profundizar en el tema estudiado en préoximas
investigaciones con el fin de estudiar otras variantes mas econémicas de
climatizacion.

2. Con el fin de evitar el aumento del costo se propuso la decision de
mantener las estructuras de ductos que proveen de aire climatizado al local.
Para lograr esto es necesario insertarle ciertas modificaciones al sistema de

ductos, lo cual se propone profundizar para futuras investigaciones.
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Anexos

Anexo 1. Velocidades econdmicas.

Sustancia Condicibn Velocidad m/
Desde Hasta
Vapor de agua saturado 25 35
Vapor de agua sobrecalentado 40 75
Vapor de agua escape 30 45
Agua succ bomba 1,0 2,0
desc bomba 2,0 3,0
Jugos azucarados succ bomba 1,0 2,0
desc bomba 2,0 3,0
Cachaza succ bomba 1,2 2,0
(ein bagacillo) desc bomba 2,0 2,5
Cachaza succ bomba 1,0 1,5
(con bagacillo) desc bomba 1,5 2,0
Bagacillo long <50 m 20 20
(conduccibn neumdtica)l long>50 m 25 25
Meladura succ bomba 0,5 1,0
desc bomba 0,8 152
Masa cocida succ bomba 0,1 0,2
desc bomba 0,2 0,3
Mieles Ay B succ bomba 0,3 0,6
(ein diluir) desc bomba 0,8 1,2
Mieles Ay B succ bomba 0,5 1,0
(diluidas) desc bomba 0,8 1,2
Mieles finales succ bomba 0,5 1,0
desc bomba 0,2 0,6
Aire al vacio incondensables 12 18
Aire comprimido uso general 20 30




Anexo 2 Comparacién de costos de instalacion de la maquina convencional por compresidn

contra la maquina de absorcién.(Rococo 2008)

= absorcion solar WBconvencional — incremento inversion inicial
1400 800

Cxl.‘__
= £ 2 EE 8
" e
gy—
- ",
—,v\
F
= B E R YN
incremento del costo inicial %

70 105 133 164 214 263 329 462
Capacidad kW



Anexo 3 Comportamiento de flujos en bloque del campo solar para temperatura de salida

irradiacion de 962C y 700 W/m?2 respectivamente.
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Anexo 4 Distribucién de la eficiencia segin el nimero de sistema de colectores en serie para
una bateria del campo con temperatura de salida de 962C e irradiacién de 600 W/m2.
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Anexo 5 Caida de presién en colectores para irradiacion y temperatura de salida de 600W/m’y
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Anexo 6 Entalpias del agua y del aire en intercambiador de calor.
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Anexo 7. Procedimiento de calculo que describe el funcionamiento del capo solar.

n = 85
K= 15
13,62

Leapt = 9 - n—
Leabc = Lcabf
Lttt = 2 + 10 + (Lo - cOs (12) + 1)
Leoo = 1,996
aj = —Nde;lanUb;i for i = 1t n

10
bi = Trunc (aj) for i = 1to n
¢ci = (aj—- bj)- 10 for i = 1to n
Ar; = If (¢ij; 0; 1; 10; ¢j) for i = 1t0o n
Ndelatubii = 1 for i = 1to n
Lib:ii= 1 + Ati - (Leo - cos (20) + 1) for i=1to n
Lubic;i = Liota — Ltubifsi for i =1t n
SUM perd.;cap;f;i = Sum (Perd.cap:f;1..i ) for i =1t n
SuMperd.cab:cii = Perd.capc;t — Perd.iamo:cabic:i for i = 1to n
Perd.iramozcab:c;i =  Perd.tramoc:cii-1 for i = 1to n
;/cab;c;i = Sum (;/tub;c;l,,i ) for i = 1to n
;/cab;f;i: ;/tub;f;t— ;/sal;c;f;i for i = 1to n
;/sal;c;f;i: ;/sal;ca;f;i—l for i = 1to n
Perd.ijot = SuMperd.cab:f:i + Perd.wp:f:i+ Perd.wp.ci + SUMperd.:cab:c:i for i=1to n
Mup:t;i = 1 ('Water' ; T=Tuwp;; P =Pent;tun:f) for i = 1t n
Fubic;ii = 1 ('Water' ; T=Typ:c; P =Pent;tub;c ) for i = 1t n
Feapst;i = 1 ('Water' ; T=Tcap:f; P =Pent:cabif) for i =1t n
leabicii =  ("Water' ; T=Tcap:c; P =Pcabc ) for i = 1to n

Pcabic;i = 101 + SUMperq.;cabicii for i = 1to n



Pent;tubic;i = Peabic;i + DPrtubic;i for i = 1to n

Penttub:t:i = Penttubie;i ¥ DPuwb;rii + Caidap:cori for i =11t n
Penticab;f;i = Pentitub;f;it DPcab;t;i for i =1t n

Caidap.coi = (00285111 + 2,17778 - Myps) - 9 for i = 1t0 n
Perd.cap;c;i = DPecab;i for i = 1to n

Perd.tup.ci = DPuubicii for i = 1to n

Perd.up;f:i = DPiubit:i for i = 1to n

Perd.cap:t:i = DPcabf:i for i = 1to n

Call PipeRow ('Water' ; Tip;f; Penttub;t;i r'ntub;f;i Dint;tun;tr Ltupt;i RelRough : ht.canif:es Npicanif;es DPecabif;ss + NUsselteap:;
r:ntub;f;iz ;/tub;f;i' I'tub;f;i for i = 1to n

Call PipeRow ('Water' ; Tcabc; Penttubsc;i; I':ntub;c;i; Dint;tub:c; Ltubic;i; ReIRough ' hrcanif:8s NHicabif;es DPcabif:a5 5 Nusselt
r;"tub;c;i = r;"tub;f;i for i = 1to n

r.niub;c;i = ;/lub;c;i' T'tub;c;i for i = 1t n

Call PipeRow (‘'Water' ; Tcabc; Pcabic;i; r.ncab;c;i; Dint:.cab:c; Lecabc; RelRough : htcani:ss Nu:canf:s5 DPcanit:ss ; Nusseltc
r}]cab;c;i = ;/cab;c;i' lcab;c;i for i = 1t0 n

Call PipeHow ('Water' ; Tcan:f; Penticab:t:i Mecabif:i Dinticanits Leabt; ReEIRough : hrcanifies Nhicabifiss DPcanities ; Nusselte

Mecab;f;i = Veabif;i® Fcabif;i for i = 1t n
2
Tsaii + Tent Tsaii + Tent
- Ta _— — — T,
) 2 2 )
ni = niug — ki - - - ko - - for i = 1to n
is Is
Q A, i 9 f i 1t
ist..seriesi = Nj - N P or i = 0 n
sist.;serie;i i col s 1.000
cpi = Cp ('Water' ; T=Tsari; P =Pent:tub:c:i) for i = 1to n
Qsist.;serie;i = CPj - Myub:f:i (Tsal;i - Tent) for i = 1to n
hiube;i = h (‘Water' ; T=Tsaii; P =Pcabc:i) for i = 1to n
Meabie:i © Neabiesi = Meabiesict © Neabieict + Niubgesi = Miubse;i for i =1t n
heabeii = h (‘Water' ; T=Tc.ci P =Pcanc:i) for i = 1to n

DPcanf;o = O



Teiciss = 96
Pcabc;gs = 101
r;’]cab;c;o = 0
Ncabco = O
Pent;tub;t = 106
Pent;tup,e = 102
Pcanc = 102

Pent;can;t = 105

ACOI = 3,02
k = n-1
Vsalica:f;i = SUM ( Viup:f;1..i ) for i =1t k
Perd.iramozcic;i = Sum ( Perd.cap:c:1.i ) for i = 1t0o k
Pent;cab;f;l— 101 N
Potpom = M cab;c;85
I'cab;c;85

Nsere = N
Qtot = Sum ( Qsist.;serie;1..n )

Sum (cpy.n)
n

CPm =
Qtot = CPm r'ntota| - 16
Perd.cab,c;t = Sum (Perd.cab;c;1.n )
;/tub;f;t = Sum (;/tub;f;l..n )

;/sal;ca;f;o =0

Perd.amo;cico = O

RelRough = 0,03

Dint;tup:f = 0,025

Dingtub;e = Dint;tubsf

Dint;can;f = 0,2082

Dint;cab;c =  Dint;cab;f



o = 12

ij = Lookup ('Datos de Irr.yCarga Tér.";

Teape = 95
Twpt = 75
Teabr = 75
Twbe = 95
g = 981

Caidap;co = 05

niug = 0,782

kp, = 1,061

ko = 0,023

Ta = 30

Vol.aguae = 81 - 12

Vol.aguascic = ;/cab;c;85' 3.600 - 10
Sum (nyg n)

Ncampo = —

n

i; 'Irradiaciones')

for

lto o



Anexo 8.

Procedimiento de calculo para determinar la ubicacién de la maquina de

absorcion..
vV o= Veiest © Aest

2
Aest = P - De%

162
= 3600 [m3s]

Veiest = 2,5 [mis]
Dest;put = Dest - &

2,5
Vo= ove Aflujo

2
Afigo = P - Dt:—b
. 3
Voo = 27 Fe00
Ltunigo = 215
Luwbos = 1/1002 + 1252 + 215
Tiun;s0 = 80
Ttup;os = 97
Psaitupos = 126
Pent;tub;os =  Psaltub;os + DPrub;os
Psaitup;s0 = 101
Pent;tup;80 = Psaltub;s0 + DPrtub;go
RelRough = 0,001
rgp = r ('Water' ; T=Tiun80; P =Pent;tun;80 )
ros = 1 ('Water' ; T=Tiup;05; P =Pent;tun;o5 )
rheo = ;/80 © Tso
r'ng5 = §/95 © Tos
Dtun;sgo = Diubios



25
Diubes = 426 - ——

100
Ta = 30
Call PipeHow ('water'; Tiun80; Penttub;80; Mso ; Diub:go: Liubso; RelRough : hti2; hy1o; DPrpi2 5 Nusseltrin; fio
Call PipeHow (‘water'; Twp;es; Penttub;es; Mos i Diwbos; Liwbes; RelRough @ hrip; hpiz; DPuwpiz 5 Nusseltriz; fio
Call PipeHow ('water'; Tiun05; Penttub;os;v2; Mos 5 Diubos 5 Lubyosives RelRough @ hrio; hpio; DPubiz 5 Nusseltr;io;
Pent;tub;o5:v2 = Psaitun;os + DPtubos;v2
Ltub;o5;v2 = 1222 + 562
. Mos
Potenciagm = (Penttuposve— 101) - —————
logs - 0,9
ri = 5563 - ——
100
Kais. = 0,03
ha = 5
n = 40
! f i 1t
foi = 4 + — or i = 0 n
2;i 1 70
Tbsgo — T
Qper;i = —ub® — 8 for i = 1to n
Riot;i
2
In | —
1 r 1 _
Riot;i = + + for i = 1to n
2P - ry- hrgo s Liupso 2 - P - Kais. * Ltub;so 2 - P - rzit Lupso © ha
ESp.ais;i = rzi— I1 for i = 1to n
2 2 .
Vais:i = P * Luubsgo - (rz;i - rn°) for i = 1to n
Costogais.;i = Vais:i - 85 for i = 1to n
COl per;i ¢ for i= 1to n
’ Aport.prom.col.
Areagps;i = COlper; for i = 1t0 n
Costoco;i = Precios; for i = 1to n

CostOtor;j = CoOStOcoli + COStO4is - for i 1to n



Precios; = 54,0512 + 436,688 - Areagps; for i = 1to n

Aportprom.col. = 2327
k = 40

! for i l1to k
ro95i = g + — or i = 0
2;95;i 1 70

Ttub;95 - Ta

Qpergsi = —— for i = 1to k
Rtot;95;i
I2:95;i
In | ——

R : L L for i = 1t k
tot;95;i — + + or | = 0
on= 2P -y hros - Lupoes 2 - P - Kkas. © Liubos 2 - P - raeit Lubes - ha

EsSp.ais.cosii = r295i— I1 for i = 1t k

_ 2 2 .
Vais.o5i = P - Luwpoes © (rz2osi — ri”) for i = 1to0 k
CostOais.;95: = Vais.;05i © 85 for i = 1to kK
Qper;95;i .
cOlpergs = —— for i = 1t k
o Aport.prom.col.

Areagps:o5i = COlper.gs; for i = 1to k

Costocol95i = Preciosgs; for i = 1to k

CostOtot;05i = COStOcop05;i + COStO4s 95 for i = 1to k

Preciosgs; = 54,0512 + 436,688 - Areagpsos; for i = 1to k

—i i i 1to k
r295v2i= [r1 + or i = 0
2;95;v2;i 1 70
Ttub;95 - Ta .
Qpergsvzi = —— for i = 1to k
Rtot;95;v2;i
2;95;v2;i
In | ———
1 r 1 .
Riot:95:v2;i = + + for i

2P - ry - hyosyza Lubosyv2 2 - P - Kkas. © Lubosyv2 2 - P - raesvei Lubgsve ha

ESp.ais.;o5v2;i =  r2io5v2i— 1 for i = 1t k
_ 2 2 o
Vais;osv2i = P - Lubosvz (raesvai — ") for i = 1t k
Costogis..o5;v2;i = Vais.;o5v2;i© 85 for i = 1to k
Q ;95;v 2;i .
Ol per;o5,v2;i = el for i = 1to k

Aport.prom.col.



Areagps;o5,v2;i = COlper,o5;v2;i for i = 1to Kk

CostOcol:g5:v2:i = Preciosgs.y2; for i = 1to k
CostOyot;05,v2;i = COStOcolo5,v2;i+ COStO4s ;05:v 2;i for i = 1to k
Preciosgs.y2:i = 54,0512 + 436,688 - Areagps:gsv2i for i = 1to k
v o= 54—
3.600
;/12 = ;/7
Lwp7 = 215
Ltubiz =  Ltub7
Twpz = 7
T2 = 12
Psaitub;7 = Psatup;i2 + DPwbiz  + DPint
Pent;tub;7 = Psaltunj1i2 + DPtbi2  + DPint + DPtup7
Psaitup;i2 = 163,7
Pent;tub;1i2 = DPubiz  + Psattub;12
rz = r (‘Water' ; T=Twp7; P =Pent;tun;7)
riz = r ('Water' ; T=Tup12; P =Pentjtun;12 )
m; = v7 - org
r.an = ;/12 V]
Dtub;7 = Diubji2

’

Diup;12 = 6,459 - m

Call PipeHow (‘'water' ; Twp;7: Pent;tub;7: my; Dtun;7: Ltub;7; RelRough : htio; hyi1o; DPwpi2 5 Nusseltto; fio; Re

Call PipeHow (‘water'; Tup12; Penttubji2; Mi2; D12 ; Luwbi2; RelRough @ htiz; hyio; DPupi2 ; Nusseltrin; fio
r.; = 6,625 - ——
ol 100
Psaitun;12 + DPtun;z  + DPtupiiz + DPine — 101
Potyom = - my

r7



for

o = 40
! f i 1t
7= r17 + —— or i = 0 O
2;7;1 1;7 250
Ta — Tiub:
Qper;?;i = —2 - w7 for i=1to o
Rtot;7;i
12:7;i
In | —
1 I’1;7 1
Riot;7;i = + +
2-p- ry;7 - hT;7' Ltub;? 2 P - Kas - I—tub;7 2-p- r2,7:i" I—tub;7' ha
Esp.ais.7ii = r27:i— r17 for i = 1to o
2 2 .
Vas.7i = P Lwb7 © (r2zi — ru7) for i = 1t0 o
Costogis.;7;i = Vais.;7;i = 85 for i = 1to o
Cost Q 13 - 30 - 12 - 10 0.21 for i = 1t
osto i = . . . . or | = 0O o
perd.;7;i per;7;i 1000 - 35 - 352
Costoyor;7;i = COStOperd.;7;i + COSt04is.;7:i for i =1t o
! f i 1t
rgnzi = fuz + ——— or i = 1to o
2;12;i 1,7 250
Ta — Tiuo
Qper;12;i = —2 — ubiiz for i=1to o
Rtot;12;i
I2;12;i
In | ——
1 r;7 1
Rtot;12;i = + +
2P ry7 hriz o Lube 2 - P Kkas - Ltup12 2P - rzizi Lupiz - ha
EsSp.ais;12i = rz1zi— 17 for i = 1t0 o
2 2 .
Vais;12ii = P - Lwp1z = (r2u2i — ry7’) for i = 1to o
CostOgis.12;i = Vais.;12;i = 85 for i =1t o
Cost 13 - 30 - 12 - 10 021 for i = 1t
0StOperg. 12 = - - - - or i = 0 o
perd.;12;i Qper,12,| 1000 - 352 - 35
Costoyor:12;i = COStOper.:12;i + COStO4is ;12;i for i= 1t o

CPpa7 = Cp ('Water' ; T=Tywn;7; P =Psaitub;7)

Qper,7;16

1.000 CPa7 - M7 (Tsaptu;7 — 7))

for

lto o

i= 1t o



Qper;12;14 _

1.000 CPa;7 © M7 - (Tsatwpiz — 12)

Anexo 9. Modelo matematico para el célculo de intercambiadores.

n = 10
Call CHXgeom:finned:tube ( ‘fCtubes;scF—88-10Ja’ : htn10; hu:;10; DPhio ; Nusseltrio; fhio: Reni; Afina )
P = 101

Tent + Tsal

Tg = 2
Tent = 30

Tsa = 17

Re = 10.000
Re = G - z—h

m = Visc ('Arpy ; T=T4;P=101)
Tsarh = 12

cph = Cp (‘Water' ; T=Th.; P=Pam )
Cpa = Cp (‘Arpg ;T=Tg;P=Pam )
Pam = 101

Tht = 7

Lw = 0,0524

Hiw = 0,04976
Asrj = ancho; - alto; for i = 1to n
ancho; = altoj for i = 1to n
Call  CHXh:finned;tube ( fCtubes;scF—88-10Ja’; r.ni; Asri; ‘air'; Tgq; Pam @ hai) for i=1t n
m; .
G = —/——}/ for i = 1to n
S - Agri
Vini = A Lpi for i = 1to n

Lpi = 02 + 01 - i for i = 1to n



Vinii = : for i = 1to n
a
r.nh;i = Q for i = 1t0 n
cph - (Tsath — 7)
('?iZF.ni-Cpa-(30—17) for i = 1to n
1 .
Rai = ——— for i = 1t0 n
ha;i' Aa;i
alto; )
Nib.:hi = Trunc for i = 1to n
tub
Lp;i .
Ntup.;p;i = Trunc for i = 1t0 n
tub
Leadaitub.;i = anchoj - Nyp.p:i for i = 1t0 n
. Mp;i .
Mht;i = for i = 1to n
Ntub.;h;i
Call PipeRow (‘water'; Tnys Patm ; r.nh;t;i Do; Lecadatub:i; O @ hai; hp10; DPnio ; Nusselttio; frio; Ren) for
. Do )
Ani = Lcadajtubsi © Pij - > Ntub.:hi for i = 1t n
l -
Rpi = — for i = 1t0 n
hrhit Ani
Rioti = Rait Rp; for i = 1t0 n
1 .
Utotatot;i = for i = 1to n
Rtot;i
.Ca;iz Cpa - f:ﬂi for i = 1to n
Chi = opn - mpy for i = 1t0 n
(':min;i = Min ((':a;i; ('Zh;i) for i = 1to n
UtotAtot:i
NTUi:M for i = 1to n
Cmin;i
ei = HX ('crossflowpoth:unmixed” ; NTUj; éa;i; ('Zh;i; ‘epsilon[i]') for i = 1to n
Qmaxi = Cmini - (Tent — 7) for i= 1t n

(.gi = (.?max;i T8 for i = 1to n



Anexo 9..

Procedimiento de calculo para determinar el volumen de los dispositivos de

almacenamiento y la capacidad del sistema.

UNCTION A
f (z< P)
ADGH = S
End ADGH
UNCTION H
f (X< 0)
HCR = S
End HCR

m = 4

DGH(X;Y:P:2) If ((X< Y)and (P < Z)) Then

Then

CR(X) If (0 < X) Then

Then

27

Razén =

3.600
54

3.600

rgs = r ('Water' ;T=95;P=101)

rz = r ('Water' ;T=7;P=101)

CPpa = Cp ('Water ;T=7;P=101)

Mcol;may =

Maim.;may =

Mecmmay =
qg = ADCH
w = ADGH

e = ADGH

- 11748 + 0121226 - T — 0,00000488408 - T2 + 990091x10°* - T3 - 1,0006x107°

Mcol:may — Me;m;may

27 27 27
————rgs - g + Cfgs - W+ Cfee -
3600 %97 3g00 3600 *°
. 27
[mcol;may ; m rgs ; T; 43.200 “
. 27
[mcol;may ;2 m rgs ; T; 43.200 “
. 27
[mcol;may ;3 m rgs ; T; 43.200 “
72.000

Mmayo;aim. = I (malm.;may) dT

25.200

T

4

+

3,9



Mmayo;alm.

+ 72.000 — 28.000
3 27
. r
3600
Thom;may. = 3.600
Mmayo;alm.
Vmayoigs = T
Mmayo;alm.

Vtam.;mayo = ;
aim-may rgs - Razdn

MaxLookup ('Lookup 2'; 'Mam.;mayo' )

Vmax;may =
fos
72.000
I (mc;m;may) daT
25.200
Veal;may = + Vmayos
95
Vcal.'may
V. _ _fcalimay
fimay. Razén
Vt:may. 12 - 7
Capacidad ———— - 17 - C I e
P mayo 13 - 3600 7~ e 3,52
rhcol;en. = 795792 - 112762 - Ten + 0,0000642302 - Ten.
Maim.;en. Mcollen. — Mgc;m;en.
. 27 N 27 . 27
Mem- = - r . . r W _—
cimien. 3600 ' 9 T 3eag T Wen T 00
ADGH | 27 Ten ; 43.200
= Meoken. § = Te5 ; ; 43,
Qen col;en. 3.600 95 en.
ADGH | 2 2 Ten ; 43.200
Wen = Mecoten. | 2 ° los : 43.
en col;en. 3.600 95 en.
ADGH | n 3. 2 Ten ; 43.200
€en = Meoten | 3 ° ros | ;43
en col;en. 3.600 95 en.
68.400
Men.am. = _[ (Mam.en. ) d Ten,
28.800
Man -
en.iaim. + 68.400 — 28.000
3 27
' r
3600
Thomien. =

3.600

-~ 1,88747x107°

fo5 * €en

* Ten.

3

+ 3,03185x 1074

© Ten.



Men.;alm.

Ven.7 =
95
Men.: 27
enam. _ 3. (72.000 — 68.400)
los 3.600
Vt.am..en. = -
Razon
MaxLookup ( 'Lookup 2'; 'Mam.:en.' )
Vmaxien. =
95
68.400
I (Mcmen) d Ten,
28.800
Vcal.;en. = + Ven.;?
l'95
Vcal.'en.
Vs. = =4
fien. Razon
c idad Vf;en. 12 - 7
apacida = ———— 17 CPg + |—
P en. 13 - 3600 7 Pa 352
Meokfeb, = — 8.876,15 + 125016 - Trep, — 0,0000724184 - Trep.” + 221428x107° - Tiep > — 3,76569x 1074 - T
Mam.;feb. = Mcolfeb. — Mec:m;feb.
. 27 27 27
Mem- = - r . + - r - W + — . r . e
c;m;feb. 3.600 95 Qteb 3.600 95 feb 3.600 95 feb
ADGH | 27 T 43.200
= Mol Vo Tos ; .
Ofeb col;feh. 3.600 95 feb.
ADGH | 2. 2 T 43.200
w = Mecolfeb. ) 2 - ros ; : .
feb col;feb. 3.600 95 feb.
ADGH | 3. 2L T 43.200
e = Mecolfeb.; 3 - ros ; ; .
feb col;feb. 3.600 95 feb.
64.800
Mteb.;am. = I(malm.;feb.) d Treb.
25.200
M ap, -
feb.jalm. + 64.800 — 28.000
3 27
. r
; ~ 3600
bom;feb. — 3.600
Mfeb.;alm.
Vieb;7 = ——

fo9s5



27

Vieb.:7 — 3 - (72.000 - 64.800
feb.;7 3.600 ( )
Vi;alm.;feb. = -
Razén
MaxLookup ( ‘Lookup 2" ; 'Mam_:feb.' )
Vmax;feb. =
los
64.800
_[ (Me;msfen) d Trep.
25.200
Veal:feb. = + Vieb.:7
o5
Vecal.;feb.
V. — _caren.
fifeb. Razén
c idad Vi;feb. 12 - 7
apacida ———————— " 7 - C . es—

P feb- 13 - 3600 '~ Pa 3,52
r'nc(,“mar, = 273232 - 0,415798 - Tma. + 0,0000250364 - Tmar.
Mam.mar. = Mcolimar. — Mc;m:mar.

. 27 27 27
Mem- = - r . + - r W + —_—
c;m;mar. 3.600 95 Omar 3.600 95 mar 3.600
. 27
Omar = ADGH | Mcoimar. ; m ros ; Tmar. ; 43.200
. 27
Wmar = ADGH | Mcormar. 5 2 - 3.60_0 ros ; Tmar. ; 43.200
. 27
€mar = ADGH | Mcoimar. 5 3 - W ros ; Tmar. ; 43.200
72.000
Mmar.;alm. = j (malm.;mar.) dTmar.
25.200
Mo .
mar. ;am. + 72000 — 28.000
3 27
. r
; B 3600 *
bom;mar. — 3.600
M .;alm.
Vimar.g = __mar.am.
f'os
Vmar.;8

Vi.aim.:mar. = ”
Razon

2

- 7675x107%0

fo5 -

€mar

* Thar.

3

+ 1,27571x 107

Tn



MaxLookup ( 'Lookup 2'; 'Mam.:mar.' )

Vmax;mar. =
o5
72.000
I (mcmimar.) d Tmar.
25.200
Veal;mar, = + Vmar.:8
95
. Vf'mar. 12 - 7
Capacidad = ———— - r7 - ¢C I e
pacidalmar = 733600 '~ e [ 3,52 }
Meokab. = 1.882,63 — 0,300746 - Tap + 0,000018784 - Tap 2 — 59319x107°0 - Ta, ° + 101408x107 - Ty *
Maim.;ab. = Mcolab. — Mg;m;ab.
. 27 27 27
Memab, = © rgs - + fgs © Wgap + rgs - €
¢;m;ab. 3.600 95 Jab 3.600 95 ab 3.600 95 ab
ADGH | 2T Tan. ; 43.200
= M col;ab. ; © Tos ; ;43
Jab col;ab. 3.600 95 ab.
ADGH | 2 X Tan. ; 43.200
Wap = Meolab. | 2 - ros ; . 43,
ab col;ab. 3.600 95 ab.
ADGH | n 3 27 Tab, ; 43.200
e = Meokab. | 3 - ros | . 43,
ab col;ab. 3.600 95 ab.
72.000
Mab.:am. = j (Mam.ab. ) d Tap.
25.200
Map, -
2b.ialm. + 72.000 — 28.000
27
;
. B 3600
bom;ab. = 3.600
Mab.;alm.
Vab;g = —
95
Vab.;8
—— = Vifam.ab.
Razén
MaxLookup ( 'Lookup 2'; 'Maim.:ab.' )
Vmax;ab. =
95
72.000
J‘ (mMemiab.) d Tap.
25.200
Veal;ab, = + Vap.:s

l'95



Vcal.;ab.

Vi =
f.ab. Razon
c idad Vt:ab. 12 - 7
apacida = T/~ 7 ¢C S
P ab. 13 - 3600 7 Pa 352
Meokjun, = — 854,517 + 0,0879911 - Ty, — 0,00000360118 - Ty > + 7,5989 x 10~
Maim.;jun. = Mecokjun. — Me;m;jun.
. 27 27 27
Me;m;jun. = 3.600 © g5+ Qjun *+ m fgs + Wijun + m o5 - €jun
) 27
Qun = ADGH | Mcokjun. ; 3600 " Tjun. ; 43.200

. 27
Wjyn = ADGH [mcol;jun,; 2 - 3600 " Tiun. 43-200}
. 27
eun = ADGH | Mcopjun. 5 3 - 3600 Fesi Tin 43.200
72.000
Mjun;am. = .[ (Mam.jun. ) d Tjun,
25.200
Miun.:
jun.;alm. + 72.000 — 28.000
27
r
. ) 3600 °
bom;jun. = 3.600
M .;alm.
Viuns = e
95
Vi -
jun.;8
Vi i = —o
f;alm.;jun. Razén
MaxLookup ('Lookup 2'; 'Maim_;jun." )
Vmax;jun. =
o5
72.000
J. (Me;mijun.) d Tun,
25.200
Veal;jun. = + Viun.;s
95
Vcal.‘jun.
Vi = =
fijun. Razoén
c idad Vf;jun. 12 - 7
apacidad; = 1A aann 7 CPa - | T
P jun. 13 - 3600 7 e 352

© Tyn > — 8,10897x107%°



Meoju. = — 913,933 + 0,0906258 - Tjy — 0,00000352214 - Ty > + 7,04199x107 - Ty, ® — 7,18023x107% - T

Maim.;ju. = Meolju. — Me;m;jul.
. 27 27 27
Memi, = ———— - Fo5 - iy + fos - Wiy + ——— - [lg5 - €;
c;m;jul. 3.600 95 Qjul 3.600 95 jul 3.600 95 jul
ADGH | 27 T, ; 43.200
ol = Meokjul T " o5 Tiu.; 43.
Qjul col;jul. 3.600 95 jul.
ADGH | 2 27 Tiu. ; 43.200
Wiy = Meolil} 2 - ——— * fos; Tiu : 43.
jul col;jul. 3.600 95 jul.
ADGH | 3 27 T, ; 43.200
Cu = Meokjul. 3 3 © S Tos; Tju.; 43.
jul col;jul. 3.600 95 jul.
72.000
Mjul.;aim. = I (Mam.ju.) d Tju.
25.200
Miyl. -
Julialm, + 72.000 — 28.000
3 27
. r
; B 3600 °
born;jul. = 3.600
Miul.;aim.
Vigig = ————
los
Viul.:
jul.;8
Vs. . = —
f;alm.;jul. Razon

MaxLookup ( 'Lookup 2'; "Mam.;jul. )

Vmaxjul. =
o5

72.000

_[ (meimiu) d T,

25.200
Vealijul. = + Vju.:s

95
Veal.;jul.
Vi = ——dee
i Razon
c idad Vi jul. 12 - 7
apacidad,y = —3% . . ¢cp, - |——
P jul. 13 - 3600 7 Pa 352

Meotag. = — 963,214 + 0,0991148 - Tay — 0,00000404362 - Tag ° + 8,47078x107 - Toy ® — 895297 x107%°

Mam.;ag. = Mcolag. — Mc;m;ag.



. 27 27 27
Mem- = —_ I . + r W + r .
amag. = 3gop 19 0 daw T Fgag 0 95 0 Was TP 198
ADGH | m 2 Tag ; 43.200
= Mcoag. ; © Tes ; , 43,
(ag col;ag. 3.600 95 ag.
ADGH | n - Tag. | 43.200
Wan = Meolag, | 2 © ———  TFos ;43
ag col;ag. 3.600 95 ag.
ADGH | n 3. -2 Tag. ; 43.200
€ag = Meokag. ; 3 =" Tos ; ; 43,
ag col;ag. 3.600 95 ag.
72.000
Mag..am. = '[ (Mam.;ag. ) d Tag,
25.200
Mg -
2g.;alm. + 72.000 — 28.000
3 27
. r
3600
Thom:ag. = 3.600
Ma .;alm.
Vag:e = _ag.am.
o5
Vag.'8
Vot - — 898
f;alm.;ag. Razon
MaxLookup ( 'Lookup 2" ; 'Maim.:ag.' )
Vmaxiag. =
los
72.000
J. (Mcmiag.) d Tag.
25.200
Vealjag. = + Vag.:8
los
Vcal.'ag.
V- - —_—
fiag. Razon
c idad Vf;agA 12 - 7
apacida = ———  _— " 7 - (C . e
P 29 13 - 3600 7 Pa 3,52
r'ncoksep = 221,103 — 0,0439109 - Tsep. + 0,00000268852 - Tsep. 2 _
Maim.;sep. = Mecol;isep. — Me;m;sep.
. 27 27 27
Mem: “ Trgs - + ——— . rg5 - W y —
cimisep. 3600 9 A T 3gap 5 0 Weee T Fng

fos5 -

€ag

7,00573 x 101

€sep

: Tsep.

% 4+ 8,36652x107'°



. 27
Osep = ADGH [mcol;sep, : —3.600 * o5 Tsep. ; 43.200“
ADGH | m 2. 2 T 43.200
w = M col: ) T r ) ) .
sep col;sep. 3.600 95 sep.
. . 27 . .
€sep = ADGH | Mcgsep. 5 3 m ros ; Tsep. 5 43.200
68.400
Msep.;am. = j (malm.;sep.) deep.
25.200
Meor -
sep-iam. + 68400 — 28.000
27
r
. B 3600 *
bom;sep. — 3.600
M .;alm.
Veep.7 = _sep.;aim.
o5
V. 27 3 72.000 68.400
y B sep.;7 3.600 ( . . )
f;alm.;sep. — Razén
MaxLookup ('Lookup 2'; 'Maim.;sep.' )
Vmax;sep. =
f'o5
68.400
I (Me;misep.) d Tsep.
25.200
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