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CAMELIDOS EN LA LOCALIDAD DE VISVIRI

Ayllu Solar es una iniciativa de SERC Chile que busca impulsar el desarrollo de comunida-
des pertenecientes a la region de Arica y Parinacota a través de cuatro proyectos de energia
solar. Uno de estos proyectos consiste en la creaciéon de un centro de acopio y procesamiento
de lana de camélidos, sistema de esquila mévil y micro-red fotovoltaica en Visviri, un poblado
aimara ubicado en el Altiplano andino.

Los niveles de radiacién solar en Visviri son idéneos para la aplicacion de sistemas de
energia solar, con un indice anual de transparencia atmosférica de 0,72 y una insolacion
global horizontal anual cercana a los 2.500 kWh/m?. Dadas estas condiciones, la motivacion
para realizar este trabajo surge de la posibilidad de solucionar los requerimientos de calor de
los procesos de lavado y secado de lana en el centro por medio de un sistema solar térmico.

La soluciéon propuesta considera un sistema con colectores no concentradores y acumula-
cion en forma de calor sensible en agua. Dadas las bajas temperaturas registradas en Visviri,
se propone utilizar agua con un 45 % en peso de anticongelante como fluido de trabajo en
los colectores, por lo que se considera una conexioén indirecta entre éstos y el estanque. El
suministro de calor para los procesos de lavado y secado se realiza a través de intercambia-
dores de calor de placas y de flujo cruzado, respectivamente, permitiendo trabajar con agua
tratada al interior del estanque, con el fin de evitar problemas de corrosiéon e incrustaciones.

El diseno considera criterios técnicos y econémicos, evaluados en funcion de la respuesta
en régimen transiente del sistema a lo largo del ano, para lo cual se realizan simulaciones
mediante el programa TRNSYS 17. A partir de los resultados de las simulaciones, se propone
una configuracion de cuatro colectores de tubos evacuados tipo heat pipe, totalizando un area
bruta de alrededor de 20 m?, con una inclinacién de 20° en orientacién norte, acoplados a
un acumulador térmico de 1.500 litros de capacidad. Se demuestra, ademaés, que el uso de
colectores planos no presenta beneficios econdémicos.

Se estima que el sistema propuesto es capaz de proveer alrededor de 9,1 MWh /ano, lo que
se traduce en un aporte cercano al 88 % de la demanda total de calor para calentamiento
de agua y una remociéon de agua mediante secado del orden del 97% de lo requerido. La
evaluacion econémica del sistema indica un costo nivelado de la energia menor que el de un
sistema alternativo en base a GLP, para una tasa de descuento del 3%, al considerar una
vida 1til igual o mayor a 17 anos.

Por dltimo, se evaltia una propuesta alternativa disenada para aportar sélo un cuarto de
la demanda del proceso de secado, para la cual se observa un costo nivelado superior al del
sistema en base a GLP. Dado esto, se recomienda la implementacién de un sistema solar
térmico solo en caso de requerir de un aporte energético significativo al proceso de secado.
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Capitulo 1

Introduccion

1.1. Motivacién y antecedentes generales

El presente trabajo de titulo se enmarca en el contexto del proyecto Ayllu Solar, iniciativa
de SERC Chile financiada por la Fundacion BHP Billiton. Ayllu Solar consta de cuatro
proyectos, cuyo objetivo comun es impulsar el desarrollo social y econémico de comunidades
pertenecientes a la region de Arica y Parinacota a través del uso de energia solar. Uno de ellos
consiste en la creacion de un centro de acopio y procesamiento de lana de camélidos, sistema
de esquila moévil y micro-red en Visviri, un poblado aimara ubicado en la triple frontera de
Chile con Pert y Bolivia, donde viven alrededor de 150 personas [1].

La principal actividad econémica en Visviri es la ganaderia de alpacas y llamas, orientada
principalmente a la obtencion de lana y en forma secundaria a la produccién de carne. Ac-
tualmente, la comuna de General Lagos, y su capital Visviri en particular, sufre de un fuerte
proceso de despoblamiento y envejecimiento de la poblacion, producto de la creciente cesantia
en la zona. En este contexto, el centro proyectado por Ayllu Solar representa una alternativa
de reactivacion de la economia, al agregar valor a la lana de camélidos comercializada, la cual
actualmente es un producto que no cuenta con tratamiento posterior a su extraccion [2].

Un proceso crucial en el tratamiento de la lana es el lavado y secado, el cual busca prin-
cipalmente remover la grasa caracteristica del animal, y requiere calor para calentar el agua
de lavado y el aire para el secado. Al ser Visviri un lugar de dificil acceso y con condiciones
climéticas extremas, el transporte y almacenamiento de combustibles convencionales para
suministrar este calor se torna una tarea complicada. Sin embargo, las altas magnitudes de
radiacion solar registradas a lo largo de todo el ano, hacen atractiva la posibilidad de utilizar
un sistema solar térmico para tal fin, de donde surge la motivacion para realizar este trabajo.



1.2. Objetivos

El objetivo general de este trabajo es disenar un sistema solar térmico que permita sumi-
nistrar calor para los procesos de lavado y secado de lana en Visviri de acuerdo a sus perfiles
de demanda.

En particular, los objetivos especificos de este trabajo son:

e Identificar los requerimientos de los procesos de lavado y secado de lana de camélidos
en base a una revision bibliografica pertinente.

e Proponer alternativas técnicas de solucién en base a una revisiéon bibliografica al res-
pecto.

e Desarrollar un modelo computacional que permita evaluar estas alternativas por medio
de un analisis transiente, mediante el programa TRNSYS.

e Evaluar alternativas técnicas de solucion al problema en base a simulaciones compu-
tacionales, considerando las condiciones climéaticas de la zona.

e Seleccionar la mejor alternativa de acuerdo a indicadores técnicos y econdémicos, en
particular, los porcentajes de contribuciéon del sistema a las demandas de calor y el
costo de la energia generada.

e Evaluar econémicamente el sistema propuesto mediante una comparacién con un siste-
ma alternativo en funcién del costo nivelado de la energia.

1.3. Alcances

Este trabajo de titulo se limita a proponer una alternativa de soluciéon a los requerimientos
de agua y aire caliente para los procesos de lavado y secado de la lana, por lo que las especi-
ficaciones de la maquinaria de lavado y el método de secado quedan fuera de los alcances.

Por otro lado, este trabajo no contempla un disenio a nivel de detalle definitivo, no obstante,
los equipos principales que componen el sistema solar térmico se preseleccionan con el fin de
poder evaluar técnica y econémicamente el proyecto. Por tltimo, el trabajo no contempla la
implementacion y operacion del sistema.

1.4. Estructura de la memoria

En el capitulo 2 se establecen, en primer lugar, las condiciones del proceso de lavado de
lana en base a una revision bibliogréafica al respecto y antecedentes del proyecto Ayllu Solar.
Posteriormente se presentan conceptos basicos sobre radiaciéon solar, para luego dar paso a
una caracterizacion de la localidad en funcién de sus condiciones climéticas. Por ultimo, se
abordan aspectos tedricos y practicos relevantes en el diseno de sistemas solares térmicos.



En el capitulo 3, a continuacion, se establecen los supuestos y criterios considerados para
llevar a cabo el diseno, ademas del método de simulacion empleado y los indicadores en
funcion de los cuales se dimensiona el sistema. Luego, en el capitulo 4, se presentan y analizan
los resultados recogidos de simulaciones computacionales, a partir de los cuales se realizan la
seleccion de tuberias y equipos principales y la evaluaciéon econémica del diseno propuesto.
Finalmente, en el capitulo 5, se presentan las conclusiones del trabajo realizado.



Capitulo 2

Antecedentes

2.1. Lavado de lana de alpaca

2.1.1. Impurezas de la fibra

Las impurezas presentes en la fibra de alpaca se clasifican en: grasas (secrecion de glandu-
las sebaceas), suint (secrecion de glandulas sudoriparas), impurezas adquiridas (como orina,
excremento y materia vegetal) y agua [3]. Una distribucién porcentual aproximada de estas
impurezas se presenta en la figura 2.1.

® Grasas

m Suint

= Impurezas adquiridas
Agua

m Fibra pura

Figura 2.1: Distribuciéon en peso aproximada de los componentes de la fibra de alpaca sucia.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [3].

Se observa que alrededor de un 3% del peso de la fibra de alpaca sucia corresponde a
grasas, muy por debajo del 16 % presente en lana ovina. El porcentaje de suint (1 %) también
es menor en alpacas, siendo de alrededor de un 6 % en lana ovina [3].

4



2.1.2. Proceso de lavado

El objetivo del lavado es lograr el mayor grado de eliminaciéon de contaminantes ocasio-
nando el minimo dafio a la fibra. En general, el 90 % de las impurezas es facil de remover,
y el 10 % restante corresponde a una pequena fraccion de grasas oxidadas, suint dificilmente
soluble, suciedad mineral y capas proteinicas adheridas [3|. Para realizar un buen lavado de
la fibra, se utiliza un lavadero compuesto de: [3]

1. Cargador de lana sucia: traslada la lana desde una plataforma horizontal mediante ci-
lindros con puas.

2. Abridora con dos o més cilindros con puas: divide la fibra permitiendo la remocién de
polvo y materia vegetal. Esto mejora el proceso de lavado, sin embargo, contribuye al
afieltramiento (enmaranamiento bajo agitacion mecénica, friccién y presion en presencia
de calor y humedad).

3. Tinas de lavado con juego de cilindros exprimidores a la salida: generalmente se utili-
zan cinco tinas. La primera elimina impurezas s6lidas y una gran proporciéon de suint y
grasas, mediante la utilizacion de agua a cerca de 35°C sin detergente. En las tinas 2 y 3
se realiza un lavado con detergente en agua caliente a maximo 55°C, y en las dos tultimas
tinas se realiza un enjuague a 55°C y 45°C, respectivamente. Una mayor temperatura
de enjuague permite mayor eliminaciéon de agua mediante cilindros exprimidores.

4. Cargador de lana himeda: permite alimentar al secadero de manera uniforme.

5. Secadero a telera continua o tambores perforados: la lana ingresa con un contenido de
humedad del orden del 45 %, y mediante aire caliente a 85-90°C se logra un contenido
de humedad a la salida cercano al 13 %.

El agua utilizada en las tinas con detergente debe tener una temperatura superior a los
40°C, correspondiente al punto de fusion de las grasas. A mayores temperaturas se tiene una
mejor eficiencia del detergente, sin embargo, en la practica existe un limite de 55°C para
evitar danos significativos por afieltramiento [3]. Con respecto al consumo de agua, se estima
que para el lavado de fibra de alpaca se requieren alrededor de 6 a 8 litros de agua por kg de

fibra [3].

2.2. Caracterizacion de las demandas de agua caliente

Se estima que en la comuna de General Lagos hay alrededor de 21.600 animales de ganado
(llamas y alpacas), los cuales son esquilados una vez al afo, entre los meses de octubre y
enero. Considerando que en promedio cada animal produce 3 kg de lana al afio, la producciéon
total anual asciende a 65 toneladas de lana [1].

En el centro de procesamiento se trataran 8.640 kg de lana anuales, operando durante todo
el ano a excepcion de los fines de semana y dias criticos producto del invierno altipldnico,
fenomeno que se da en el Altiplano andino entre los meses de diciembre y marzo, y se
caracteriza por presentar precipitaciones causadas por masas de aire hiimedo provenientes
de la region del Amazonas. Se consideran 216 dias de trabajo efectivos al ano, por lo que



se procesaran 40 kg de lana al dia. Para el lavado se considera utilizar el sistema de agua
potable rural (APR) de Visviri, el cual se abastece de la cuenca del rio Putani.

De acuerdo a los requerimientos del proyecto Ayllu Solar, se consideran 7 litros de agua
por kg de lana y el lavado se realizara entre las 9:00 y las 13:00 horas, en cuatro ciclos de
una hora, lavando 10 kg de lana por ciclo. Se utilizara una lavadora marca Electrolux modelo
W5130H, para la cual cada ciclo toma 49 minutos segiin su ficha técnica, la cual se incluye
en el anexo A. A partir de estos antecedentes, dejando una holgura de 5 minutos por ciclo
de lavado, se considera un tiempo de llenado de la lavadora de 6 minutos.

De acuerdo a lo mencionado en la secciéon anterior, la temperatura requerida es de 55°C,
para la cual el agua tiene una densidad de 985,7 kg/m? segtin las correlaciones termodinamicas
de Haar, Gallagher y Kell para el agua [4], implementadas en el programa EES [5]. Con
todos estos antecedentes se determina el perfil de demanda de agua a 55°C de la figura 2.2.
Considerando una temperatura del APR de 10°C y un calor especifico de 4,19 kJ/(kgK), se
tiene una demanda anual de 3.122 kWh. Para la calefacciéon del centro de procesamiento se
utilizaré esta misma agua, por lo que no se incluye como una demanda adicional.
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Figura 2.2: Perfil diario de demanda de agua a 55°C para el proceso de lavado.
Fuente: elaboraciéon propia.

Por otro lado, el sistema solar térmico debe abastecer de agua caliente sanitaria (ACS) al
centro, y suministrar calor para el proceso de secado de la lana. Para estimar la demanda de
ACS, se considera como tunico consumo relevante una ducha diaria de 6 minutos a las 18:00
horas, para la cual se establece una temperatura de 30°C y un consumo de 12 litros de agua
por minuto [6]. Por lo tanto, se tiene el perfil de demanda de ACS de la figura 2.3 y una
demanda anual de 361 kWh.

Para estimar la demanda térmica del proceso de secado, se deben realizar variados su-
puestos respecto de la cantidad de agua a extraer de la fibra en el proceso, la duracion del
mismo y el método de secado a utilizar. Una propuesta de estimacion de la demanda de este
proceso se incluye en el capitulo 3.
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Figura 2.3: Perfil diario de demanda de agua caliente sanitaria a 30°C.
Fuente: elaboraciéon propia.

2.3. Radiacion solar

La energia emitida por el Sol en forma de radiacion electromagnética surge de un proceso
continuo de fusion nuclear en su interior. La irradiancia solar se define como la potencia solar
incidente en un lugar por unidad de superficie, se mide generalmente en W/m? y su valor fuera
de la atmosfera terrestre puede ser aproximado por la constante solar. Esta corresponde a la
irradiancia incidente en una superficie perpendicular a su direccién de propagacion ubicada
a la distancia media entre el Sol y la Tierra, y tiene un valor cercano a los 1.367 W/m? [7].
La integral de la irradiancia en un periodo de tiempo determinado se denomina insolacion, y
se mide generalmente en kWh/m?.

2.3.1. Componentes de la radiacion solar

Una fraccion de la radiacion solar que llega a la atmosfera es absorbida por ésta y otra
logra alcanzar la superficie terrestre. Esta ultima fraccion se divide a su vez en radiacion
directa y difusa, siendo la directa aquella que llega a la superficie sin sufrir dispersion en la
atmosfera, y la difusa aquella que al incidir ha cambiado su direccién original producto de la
dispersion.

La radiacion directa se mide en términos de la irradiancia directa normal (DNI, por sus
siglas en inglés), la cual corresponde a la irradiancia directa incidente en una superficie
posicionada permanentemente en forma perpendicular a la direccion de esta radiacion. La
radiacion difusa, por su parte, se mide en términos de la irradiancia difusa horizontal (DHI,
por sus siglas en inglés), correspondiente a la irradiancia difusa incidente en una superficie
horizontal. Finalmente, se define la irradiancia global horizontal (GHI, por sus siglas en inglés)
como la suma de las irradiancias directa y difusa incidentes en una superficie horizontal.



2.3.2. Transparencia atmosférica

El indice de transparencia atmosférica, también llamado indice de claridad, es un valor
adimensional que indica la fracciéon de la radiacion solar que logra traspasar la atmosféra en
un lugar determinado. Se define el promedio mensual del indice de transparencia atmosférica
como: [7]

-— H
T 21)
donde H es el promedio mensual de la insolacién global horizontal diaria y Hy es el promedio
mensual de la insolacién extraterrestre diaria en una superficie horizontal, el cual se determina

segn descrito en [7].

2.3.3. Geometria solar

Para describir las relaciones geométricas entre la direccion de la radiacion directa y una
superficie fija o mévil donde ésta incide, se utilizan una serie de angulos, los cuales se definen
a continuacion: |7]

e Latitud (¢): distancia angular entre el ecuador y la ubicacion de la superficie, medida
a lo largo del meridiano en el cual ésta se encuentra. Se define positiva al norte del
ecuador y negativa al sur, variando entre -90° y 90°.

e Declinacion solar (d): posicion angular del Sol respecto del plano ecuatorial al medio-
dia solar (instante en el cual el Sol cruza el meridiano del lugar). Varia entre -23,45° y
23,45°, debido a la inclinacion del eje terrestre respecto del plano de la ecliptica (curva
de la trayectoria aparente del Sol).

e Inclinacion (3): angulo entre el plano de la superficie y la horizontal, entre 0° y 90°.

e Angulo acimutal de la superficie (7): angulo entre la proyeccién horizontal de la
normal a la superficie y el meridiano local. Se define como 0° cuando la superficie esta
orientada hacia el sur, y varfa entre -180° (al este) y 180° (al oeste).

e Angulo horario (w): desplazamiento angular del Sol respecto del meridiano local a
15° por hora, siendo negativo en la manana y positivo en la tarde.

e Angulo de incidencia (): angulo entre la radiacion directa y la normal a la superficie.
e Angulo cenital (6,): angulo entre la vertical y la radiaciéon directa.
e Altura solar (ay): complemento del angulo cenital.

e Angulo acimutal solar (v,): angulo entre la proyecciéon horizontal de la radiacion
directa y el meridiano local. Se define como 0° cuando el Sol se ubica al sur, y varia
entre -180° (al este) y 180° (al oeste).

En la figura 2.4 se respresentan graficamente el &ngulo cenital, la altura solar, la inclinacion
y los dngulos acimutales.
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Figura 2.4: Representacion grafica de angulos relevantes en la geometria solar.
Fuente: adaptado de [7].

El angulo cenital 6, se determina mediante la ecuacion: [7]
cos (0,) = cos (¢) cos (§) cos (w) + sin (¢) sin (0) (2.2)

y permite establecer la relacion entre la irradiancia directa normal y la irradiancia directa
horizontal, dando lugar a la siguiente ecuacion:

GHI = DNI -cos(0,)+ DHI (2.3)

El dngulo de incidencia 6, por otro lado, permite determinar la irradiancia directa captada
en la superficie inclinada, ya que ésta esta dada por el producto DNT - cos (). Este angulo
se determina mediante la ecuacion: [7]

cos (0) = cos (0,) cos (B) + sin (0,) sin () cos (vs — ) (2.4)

El célculo de la irradiancia difusa en la superficie inclinada es bastante méas complejo,
debido a que ésta no tiene una direcciéon tnica, por lo que existen miltiples modelos para
estimarla. Algunos de estos modelos se encuentran descritos en [7].

2.4. Caracterizacion de la localidad

Visviri se ubica en las coordenadas geogréficas 17°35’S, 69°28’0, a una altitud media de
4.084 metros sobre el nivel del mar [8]. A continuacion se describen las principales caracteris-
ticas climaticas de la zona, en base a mediciones de la estacion meteorolégica perteneciente a
la Red Agrometeorologica del Instituto de Investigaciones Agropecuarias (INIA) [9] y datos



generados por el Explorador Solar del Departamento de Geofisica de la Universidad de Chile

18].

Los datos meteorolégicos entregados por el Explorador Solar son generados a partir de un
modelo semi-empirico, el cual utiliza el modelo de transferencia radiativa CLIRAD-SW para
calcular la irradiancia en superficie para cielo despejado, y un modelo empirico que permite
incorporar el efecto de la nubosidad a partir de iméagenes satelitales [10].

El Explorador Solar genera un anio meteorologico tipico (TMY, por sus siglas en inglés), el
cual corresponde a una concatenacion de valores horarios de datos meteorolégicos a lo largo
de un ano hipotético constituido por una sucesion de doce meses pertenecientes a un conjunto
de anos reales, la cual se considera representativa de la situaciéon meteorolégica tipica de un
sitio para un periodo de largo plazo.

2.4.1. Presion atmosférica

Segiin datos del INIA, la presion atmosférica en Visviri es de 501,3 mbar. Esta magnitud
es relevante, ya que, a esta presion, la temperatura de ebullicién del agua es de 81,4°C, segtin
las correlaciones termodinamicas de Haar, Gallagher y Kell para el agua [4], implementadas
en el programa EES [5].

2.4.2. Radiacion solar

En la tabla 2.1 se presentan los promedios mensuales del indice de transparencia atmos-
férica en Visviri, considerando valores de H correspondientes al afio meteorologico tipico
generado por el Explorador Solar. Se tiene un valor promedio de 0,72, lo que indica una
alta transparencia atmosférica en comparacion con el valor promedio de 0,57 registrado en
Santiago [8].

Tabla 2.1: Promedios mensuales del indice de transparencia atmosférica en Visviri.

Mes K Mes Kr
Enero 0,61 || Julio 0,78
Febrero 0,62 || Agosto 0,77
Marzo 0,68 || Septiembre | 0,75
Abril 0,71 || Octubre 0,75
Mayo 0,77 || Noviembre | 0,74
Junio 0,79 || Diciembre | 0,67

En la figura 2.5 se presentan las distribuciones horarias de las irradiancias global horizontal
y directa normal en Visviri en el afno meteorologico tipico generado por el Explorador Solar.
La insolacion anual es de 2.498 kWh/m? para la irradiancia global horizontal y 3.461 kWh /m?
para la directa normal.

10



Hora del dia

50 100 180 200 280 300 350
Dia del afo

u] 200 400 B00 800 1000 1200

Hora del dia

20 100 150 200 250 300 350
Dia del afo

0 200 400 GO0 400 1000

| D [vV/m?]
(b)
Figura 2.5: Distribucion horaria de la irradiancia solar en el TMY en Visviri:

(a) GHI, y (b) DNIL
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [§].

De la figura 2.5, se observan altos niveles de nubosidad en verano, lo que se condice con la
menor transparencia atmosférica registrada en comparacioén con los meses de invierno, segin
se observa en la tabla 2.1. Esto se atribuye al fendmeno conocido como invierno altipldnico,
descrito anteriormente.

Por otro lado, se observan altos niveles de DNI a lo largo de todo el ano. Esto, sumado a lo
mencionado en el parrafo anterior, hace suponer que en general no se presentan dias parcial-
mente nublados, sino dias despejados interrumpidos por episodios de altas precipitaciones.

Para validar los datos generados por el Explorador Solar, se realiza una comparaciéon hora
a hora de la irradiancia global horizontal con las mediciones de la estacion del INIA presente
en la zona, entre el 1 de abril de 2012 y el 31 de diciembre de 2016, periodo para el cual se
cuenta con mediciones. El Explorador Solar entrega un indicador binario sobre la presencia
de nubosidad (1 si hay nubes y 0 si no las hay), el cual tiene una precision del 95% en la
zona norte y centro del pais [11]. Considerando este indicador, la comparacion se realiza s6lo
para horas de cielo despejado, y se presenta mediante el diagrama de dispersion de la figura
2.6. La diferencia relativa, indicada en la figura, se define como:

o |GHIINIA - GHIExplomdorSolar|

)
GHInia

(2.5)

donde GHInia v GHIgupioradorSolar SO0 los valores horarios de GHI segun el INIA y el Ex-
plorador Solar, respectivamente.
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Figura 2.6: Comparacion de datos de GHI para cielo despejado.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [§] y [9].

De la figura 2.6 se observa, en primer lugar, que los datos del ano 2014 presentan una
relacion entre ambas fuentes con una diferencia relativa superior a la de los demas anos, lo
que puede atribuirse a fallas de los intrumentos de medicién del INIA. Para todos los anos
se observa que la diferencia relativa supera el 20 %, lo cual no se condice con los resultados
de la validaciéon del modelo del Explorador Solar realizada por el Departamento de Geofisica,
los cuales indican que, en la zona norte del pais, el modelo presenta errores menores al
5% para la irradiancia de cielo despejado. Dado esto, se considera altamente probable que
los instrumentos del INIA presenten fallas o se encuentren descalibrados® al no recibir una
mantencion adecuada, por lo cual se decide trabajar con los datos generados por el Explorador

Solar.

1Los instrumentos de medicién estan calibrados originalmente para condiciones de latitud media y baja
altitud, las cuales no se cumplen en este caso. Por lo tanto, para realizar una medicién precisa es necesario
recalibrar periddicamente los instrumentos, lo cual probablemente no se realiza en Visviri.
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2.4.3. Temperatura ambiente

La temperatura ambiente registrada por la estacion del INTA presenta una mayor oscilacion
térmica que la calculada por el Explorador Solar, alcanzando minimas inferiores y maximas
superiores, como se observa en la figura 2.7, donde A es la diferencia absoluta y se define
como:

A = |Tinia — TrupioradorSolar| (2.6)

donde Tinra ¥ TEupioradorsolar SON los valores horarios de temperatura ambiente segtn el INIA
y el Explorador Solar, respectivamente.

IEmpiomdeofw [0 C]
TE::piomdeofw [0 G]

IE::piamdeofm [OC]
TE::piamdeofm [OC]

%)
+ Datos =
—==a=0°C &
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b -
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Figura 2.7: Comparacion de datos de temperatura ambiente.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [8] y [9].

De la figura 2.7, se aprecia una diferencia absoluta que supera los 5°C. Como la tempe-
ratura, a diferencia de la irradiancia solar, es una variable que puede medirse con un error
relativamente bajo, en este caso las mediciones del INTA se consideran més confiables que los

datos del Explorador Solar.
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Como se mencion6 anteriormente, en el caso de la irradiancia se consideran mas confiables
los datos del Explorador Solar, por lo que, para mantener una congruencia entre los datos
de temperatura e irradiancia, se trabaja con datos de temperatura del TMY generado por el
Explorador Solar, los cuales son, no obstante, corregidos de la siguiente manera:

e Para los meses del TMY generado por el Explorador Solar para los cuales se cuenta con
mediciones del INIA, los datos se reemplazan directamente. Estos meses corresponden
a febrero, marzo, junio, julio, noviembre y diciembre.

e Para el resto de los meses, se determina la diferencia (sin valor absoluto) correspondiente
a las 0:00 del primer dia del mes para todos los anos con mediciones (2012, 2013, 2014,
2015 y 2016), se calcula la diferencia promedio y el valor correspondiente del TMY se
ajusta segin ésta. De manera analoga se ajustan el resto de los valores horarios del
mes.

En la figura 2.8 se presenta la distribucion horaria de la temperatura ambiente en el ano
meteorolégico tipico, con valores corregidos segiin lo anteriormente mencionado. Debido a
la elevada altitud de la zona, se observan temperaturas bajo cero a lo largo de todo el ano,
alcanzando minimas inferiores a los -15°C, y una alta oscilacién térmica.

8
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Figura 2.8: Distribucion horaria de la temperatura ambiente en el TMY en Visviri.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [8] y [9].

2.4.4. Humedad del aire

La razén de humedad del aire se define como:

= _Magua (2.7)
maire,seco

donde Mggua Y Maire,seco cOrresponden a la masa de vapor de agua y la masa de aire seco
contenidas en una muestra de aire, respectivamente. En general, la razéon de humedad se
expresa en g/kg.

En la figura 2.9 se observa la distribuciéon horaria de la razéon de humedad del aire en el
ano 2016, segin datos de presion atmosférica, temperatura ambiente y humedad relativa del
INTA, y la ecuaciéon de estado para aire himedo implementada en el programa EES [5]. Los
datos con w = 0 corresponden a instantes para los cuales no se registran mediciones.
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Figura 2.9: Distribucién horaria de la razén de humedad en Visviri a lo largo del ano 2016.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [9].

Se aprecia una razon de humedad del aire con un promedio anual cercano a los 3 g/kg,
muy baja en comparacion con los 13 g/kg promedio presentes en Santiago [9]. Entre los meses
de diciembre y marzo, periodo correspondiente al invierno altiplanico, se observa un aumento
significativo en la humedad del aire producto de las precipitaciones, las cuales se intensifican
en el mes de febrero.

2.5. Sistema solar térmico

El tipo de colector solar a utilizar depende principalmente de la temperatura requerida
por el proceso, segun se indica en la figura 2.10. El costo de inversiéon por unidad de area

indicado es una estimacion para sistemas con una superficie total de colectores del orden de
los 1.000 m? [12].
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Figura 2.10: Temperatura de trabajo y costo de inversiéon de distintas tecnologias solares.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [12] y [13].
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Dado que la maxima temperatura requerida para el lavado de la lana es de 55°C, se estima
que es posible usar colectores no concentradores para cumplir con lo requerido.

2.5.1. Colectores no concentradores

Los colectores no concentradores se utilizan para requerimientos de energia de temperatura
moderada, hasta alrededor de 100°C sobre la temperatura ambiente [7|. Utilizan la radiacion
directa y difusa, no requieren de un sistema de seguimiento y precisan poco mantenimiento.
En la figura 2.11 se indican las partes principales de un colector plano y un colector de tubos
evacuados tipo heat pipe, los dos tipos de colectores no concentradores mas comunes.

——— Aislamiento

oo, Bt eI S

Aguafria BB — @ Agua caliente

Placa
absorbedora

Vapor asciende —

Agua fria

Tubo de calor evacuado

N
Agua Wf Absorbedor —
caliente . )
/’ Tuberia de Condensado desciende —
Tuberia de _ ) entrada Liguido de
circulaciéon Alslamiento transferencia de calor Ay g A

Figura 2.11: Colector plano (izquierda) y colector de tubos evacuados tipo heat pipe
(derecha).
Fuente: adaptado de [13].

En un colector plano (FPC, por sus siglas en inglés), como el de la figura 2.11, la placa
absorbedora transfiere la energia absorbida al fluido. Las cubiertas son transparentes a la
radiacion solar y permiten disminuir las pérdidas convectivas y radiativas, mientras que las
pérdidas por conducciéon son disminuidas por medio del aislamiento térmico.

En un colector de tubos evacuados (ETC, por sus siglas en inglés), las pérdidas convectivas
son significativamente reducidas al utilizar vacio entre el absorbedor y la cubierta. Se clasifican
principalmente en colectores de flujo directo y colectores de tubos de calor (heat pipe), como el
de la figura 2.11, donde la radiacion es absorbida por un fluido de transferencia de calor (por
lo general, un alcohol), el cual se evapora y cede su calor al fluido de trabajo al condensarse
en la parte superior.

Eficiencia de colectores

El calor 1til entregado por el colector, ya sea plano o de tubos evacuados, se determina
mediante la ecuacion: [7|

Qu = ACFR [GT (TCL’)b — UL (TZ — Ta)] (28)
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donde A, es el area del colector, Gy es la irradiancia solar incidente, (7)), es el producto
entre la transmisividad de la cubierta y la absortividad de la placa dada la direccion de la
radiacion incidente, Uy, es el coeficiente global de pérdidas térmicas, T; es la temperatura de
entrada del fluido de trabajo y T, es la temperatura ambiente. El factor Fg es el factor de
remocion, que relaciona el calor util obtenido con el que se tendria si toda la placa estuviera
a la temperatura T;.

En general, para su uso en simulaciones de procesos térmicos, se utiliza un modelo de tres
pardametros: Fg (Ta),, que da cuenta de las pérdidas 6pticas suponiendo que la radiacion es
normal al colector; FrUp, que da cuenta de las pérdidas térmicas; y el modificador de angulo
de incidencia (IAM, por sus siglas en inglés), que indica como el angulo de incidencia de la
radiacion directa () afecta a las pérdidas opticas y se define como:

Koo (0) = E:z))b (2.9)

3

donde (7a), es el producto entre la transmisividad de la cubierta y la absortividad de la
placa con la radiaciéon incidiendo en forma perpendicular a la superficie del colector.

Asi, la eficiencia del colector esta dada por:

Ne = chiilc = Fg (TOé)n K o — FrUL

(Ti _ Ta)
Gr

(2.10)

A pesar de la dependencia intrinseca de estos valores con la temperatura, la velocidad del
viento y el angulo de incidencia de la radiaciéon; los datos experimentales indican que la rela-
cion lineal entre (T; — T,,) /G y 1., descrita por la ecuacion 2.10, es una buena aproximacion
de la realidad en el caso de los colectores planos. Sin embargo, para colectores que alcanzan
altas temperaturas, debe utilizarse la siguiente ecuacion de segundo orden: [7]

T, - 1T, T, - T,)
(=T) oy (=T

c = F KTa — F
n r(Ta), rUL ar Gy

(2.11)
donde Upr es el factor de correccion del coeficiente global de pérdidas térmicas. De esta
manera, la relacion entre el calor 1util obtenido y la temperatura de salida del liquido del
colector (T,), esta dada por:

Qu = n.GrAc. = me, (T, = T)) (2.12)
donde m es el flujo masico del liquido a través del colector y ¢, es su calor especifico.

En la practica, se debe tener en cuenta que la eficiencia puede diferir de la estimada debido
a que el flujo no es constante a lo largo de todo el colector, por lo que algunas partes tienen
menor factor de remociéon; o que el flujo no coincide con el utilizado en la prueba por el
fabricante. Existen multiples modelos que permiten estimar este efecto, algunos de los cuales
se encuentran descritos en [7].
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Estancamiento de colectores

En condiciones de alta radiaciéon y sin flujo a través del colector, la temperatura del liquido
en su interior aumenta hasta alcanzar un punto de equilibrio en el cual las pérdidas térmicas
se igualan a la energia absorbida. A este punto se le llama temperatura de estagnacién o
estancamiento.

Las temperaturas de estancamiento son muy superiores a las obtenidas en operacién nor-
mal, generando principalmente dos problemas:

e Ebullicion del liquido al interior del colector y consiguiente aumento de presion, que
puede provocar dano a componentes del sistema.

e La mezcla de agua con propilenglicol (anticongelante), usada habitualmente como fluido
de trabajo, comienza a degradarse a partir de los 160°C aproximadamente, pudiendo
perder su acidez y convirtiéndose en un agente corrosivo, ademas de formar lodos que
pueden obstruir los colectores [12].

Comparacion de tecnologias

Los colectores de tubos evacuados presentan eficiencias muy superiores a los colectores
planos en ambientes de baja temperatura, debido a que minimizan las pérdidas térmicas.
Ademas, al utilizar tubos de secciéon circular, presentan un aumento del IAM con el angulo
de incidencia en la direcciéon transversal y acumulan menos polvo. Sin embargo, los colectores
planos tienen una mayor eficiencia a bajas temperaturas de trabajo y pueden tener mayor
resistencia al impacto de granizos, al contar con vidrio templado.

Los colectores de tubos evacuados de flujo directo (ETC-DF, por sus siglas en inglés)
tienen mayor eficiencia 6ptica y son més baratos que los de tipo heat pipe (ETC-HP) [12],
los cuales ademés no pueden colocarse en cualquier inclinacién, sino que tienen un rango
para permitir que se produzca el movimiento del fluido al interior de los tubos de calor. Sin
embargo, los ETC-HP son maés utilizados, debido a dos grandes ventajas:

e El cabezal y los tubos son independientes, lo que otorga facilidad de montaje y reem-
plazo, y hace que la falla de un tubo tenga poco impacto en el sistema.

e El liquido de trabajo recibe el calor indirectamente, a través de un intercambiador de
calor, por lo que en condiciones de estancamiento el calor se transfiere por conveccion
natural, alcanzando menores temperaturas.

2.5.2. Sistemas solares de agua caliente

Los colectores no concentradores se utilizan generalmente para suministrar agua caliente
sanitaria o calor para procesos industriales. Dada la variacion temporal de la radiacion solar,
el almacenamiento de energia es de vital importancia y se realiza, por lo general, en forma
de calor sensible en agua [7].
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Los estanques de almacenamiento suelen operar con significativos niveles de estratificacion
térmica. De esta manera se minimiza la temperatura de ingreso al colector, maximizando su
eficiencia, a la vez que se maximiza la temperatura de salida hacia el consumo, permitiendo
cumplir con el requerimiento de temperatura.

Algunas de las configuraciones mas comunes para calentamiento de agua mediante energia
solar se ilustran en la figura 2.12. La configuracion (a) es un sistema de circulacion natural o
termosifon, mientras que la configuracion (b) es de circulacion forzada. Los sistemas (c) y (d)
son ambos sistemas indirectos, con la diferencia de que el primero utiliza un intercambiador
de calor al interior del estanque y el segundo al exterior de éste.

Estanque

Agua caliente

) " Agua caliente
Energia auxiliar

—

Energia auxiliar

Estancue

Caolector “

- Control
Agua fria - e

— Agua fri
(a) Vélvulacheck(b) ghatma

Estanque | . Estangue
A Agua caliente . e )
Colector Colectar Agua caliente
s - "
¢ | Energia auxiliar

g Energia auxiliar

E4—d |

! Agua fria Intercambiacor
(c) de calor  (d)

Agua fria

Figura 2.12: Configuraciones comunes de calentadores solares de agua.
Fuente: adaptado de [7].

Como respaldo al sistema solar, puede agregarse energia auxiliar (producida mediante otra
fuente energética) en el estanque, en linea o en un segundo estanque. En general, la mejor
opcién es incorporarla en linea, ya que, al usar esta energia para calentar el agua al interior
del estanque, aumenta la temperatura de entrada al colector, disminuyendo su eficiencia.

Dadas las condiciones de temperatura ambiente en Visviri (seccion 2.4.3), debe disenar-
se el sistema para prevenir el congelamiento del agua en los colectores. Para ello, existen
principalmente cuatro mecanismos: [12]

e Calentamiento con fuente renovable: calentar los circuitos con alguna fuente de calor
renovable, como el calor de la tierra.

e Recirculacion de los circuitos: el movimiento del fluido en las tuberias dificulta el estado
de agregacion necesario y aporta energia cinética.

e Sistema drainback: vaciado automatico por gravedad del liquido de los colectores en un
estanque aislado. Este sistema también permite evitar estancamiento.

e Uso de anticongelante: se reduce el punto de congelacion del agua al mezclarla con
propilenglicol o etilenglicol, aunque este tltimo se evita debido a su toxicidad. Es la
solucién mas comun y sencilla, y corresponde a los sistemas (c) y (d) en la figura 2.12.
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Intercambiador de calor

En un sistema indirecto, el intercambiador de calor puede ser externo al estanque o for-
mar parte de éste. Los intercambiadores externos tienen la ventaja de no tener un area de
intercambio limitada por la geometria del estanque, sin embargo, son més caros y anaden al
sistema el requerimiento de una bomba extra y difusores para no alterar significativamente la
estratificacion del estanque. En sistemas solares de baja temperatura, los intercambiadores de
placas son los mas utilizados debido a su tamano; mientras que a nivel industrial se prefieren
los de carcasa y tubos, por trabajar a presiones y temperaturas mayores [12].

Se conocen como interacumuladores a los estanques con intercambiador de calor interno.
Existen principalmente cuatro tipos de interacumuladores: de doble camisa, serpentin, bano
interior u horquilla; los cuales se ilustran en la figura 2.13. Dada su superficie de intercambio
limitada, por lo general no se usan en sistemas de mas de 10 m? de colectores [12].

Horquilla

] J i _/

Doble camisa Serpentin Bano interior
(doble envolvente]

Figura 2.13: Tipos de intercambiador de calor en interacumuladores.
Fuente: [12].

Estanque de acumulaciéon

La estratifiacion del estanque se produce en forma pasiva, debido a la variacion de la
densidad del agua con su temperatura. En general, un estanque estratificado se modela como
N secciones (0 nodos) de temperatura uniforme, de manera que el grado de estratificacion
depende directamente del valor de N [7].

Dada la variabilidad propia del recurso solar, la temperatura de entrada del agua desde el
campo de colectores al estanque no es constante, lo que, en un sistema con intercambiador
de calor externo al estanque, puede afectar la estratificacion del mismo. Una alternativa para
minimizar este efecto es utilizar varias entradas a diferentes alturas del estanque, derivando
el flujo a una u otra segin su temperatura, mediante valvulas motorizadas. Otra alternativa
es utilizar difusores en los puntos de entrada del agua, los cuales permiten laminarizar el
flujo, generando una estratifiacion pasiva.
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El estanque puede utilizarse para almacenar agua caliente para el proceso, o bien como
acumulador de calor, entregando energia al proceso a través de un segundo intercambiador.
Esta ultima alternativa tiene la desventaja de agregar una pérdida de temperatura al sistema,
producto de la incorporaciéon del intercambiador de calor, sin embargo, permite trabajar
con agua tratada al interior del estanque, con el fin de evitar problemas de corrosiéon e
incrustaciones generados al utilizar agua de baja calidad. Por otro lado, para prevenir la
corrosion galvanica del estanque, éste debe contar con un anodo de sacrificio.

Sistema de control

El sistema de control mas comin consiste en un control diferencial con histéresis. Este
sistema utiliza dos sensores de temperatura, uno en la parte baja del estanque (7;) y uno
en la placa del colector a la salida (7,), de manera que cuando 7, — T; > AT,,, se enciende
la bomba, y cuando T, — T; < AT, la bomba se apaga. Los valores de AT,, y AT,z son
definidos adecuadamente para proporcionar estabilidad al sistema [7].

Componentes adicionales

Ademas de los colectores, las bombas, el estanque y las canerias, un sistema solar térmico
debe tener, en primer lugar, un sistema de proteccion. Este consta de una valvula de seguri-
dad para cada bateria independiente de colectores y el estanque, que expulsa el fluido ante
presiones superiores a un nivel critico, y un vaso de expansiéon para absorber los cambios de
volumen provocados por variaciones de temperatura.

El circuito de consumo también debe contar con un sistema de protecciéon, ademas de un
sistema con una valvula de tres vias que permita mezclar el agua caliente del estanque con
la cantidad necesaria de agua fria para conseguir la temperatura requerida.

Deben existir también sistemas de llenado y vaciado de los colectores y el estanque, y
un sistema de purga de aire manual. Por otro lado, se deben agregar valvulas de corte que
permitan aislar componentes como las bombas, los colectores y el circuito de consumo. La
bomba de circulacién de los colectores debe contar con un filtro a la entrada y una valvula
antirretorno a la salida.

Respecto a los instrumentos de medicién, se recomienda colocar mandémetros en el estanque
y a la entrada y salida de todos los equipos que generen pérdidas de carga relevantes, sensores
de temperatura en el estanque y a la entrada y salida del campo de colectores, sensores de
flujo y medidores de pH para detectar posibles degradaciones del anticongelante [12].

Sobrecalentamiento y estancamiento

Los componentes del sistema deben estar disenados para soportar la maxima temperatura
del sistema, segtin la cual se determina la presion minima de trabajo, para evitar la ebullicion
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del agua. Sin embargo, como se menciond anteriormente, en condiciones de flujo cero a
través del colector (por fallas técnicas, desconexion eléctrica o simplemente situaciones de
baja demanda), pueden alcanzarse temperaturas sobre la méaxima de operacion, lo que se
conoce como sobrecalentamiento. Si el sobrecalentamiento persiste, se alcanza eventualmente
la temperatura de estancamiento, lo que trae consecuencias ya mencionadas.

El sistema debe disenarse de manera que el fluido pueda ingresar al vaso de expansion
ante un aumento de presion provocado por la ebulliciéon. La valvula antirretorno debe situarse
antes del vaso de expansion para no obstaculizar la evacuacion del liquido residual, como se
observa en la figura 2.14. Se recomienda ademaés utilizar un vaso tampoén (receptéculo con
fluido frio en reposo) antes del vaso de expansion, para enfriar el liquido y evitar que se funda
la membrana.

Evacuacion del
vapor-liquido residual

—>

Evacuacion del
vapor-liquido residual

—>

Evacuacion del

Fluido estancado vapor-liquido residual

a alta temperatura @

La valvula impide
la evacuacion
en los dos sentidos

Figura 2.14: Influencia de la ubicaciéon de la valvula antirretorno sobre el comportamiento
ante el estancamiento.
Fuente: [12].

Para prevenir el sobrecalentamiento y el estancamiento, pueden emplearse las siguientes
estrategias: [12]

e Dimensionamiento conforme a la demanda: sin embargo, pueden ocurrir fallas técnicas
o periodos sin consumo no previstos.

e Enfriamiento nocturno: recirculacion nocturna del calor del acumulador a través de los
colectores.

e Sistema de disipaciéon activo: valvula motorizada de 3 vias cambia, de forma automa-
tica, el camino del fluido hacia un disipador cuando se ha sobrepasado la temperatura
maxima de operacion.

e Sistema drainback.
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Capitulo 3

Metodologia

3.1. Estimacién de la demanda del proceso de secado

Como se mencioné en el capitulo 2, la demanda térmica del proceso de secado no es un
dato conocido, por lo que debe estimarse en base a diversos supuestos. Considerando un
22 % de impurezas en la fibra sucia (ver figura 2.1), y bajo el supuesto de que todas las
impurezas son removidas en el lavado, la masa de fibra que ingresa al secadero al dia es de
aproximadamente:

Mibre = 0, 78 - 40 [kg] = 31, 2 [kg] (3.1)

De la ficha técnica de la lavadora seleccionada para el proyecto, incluida en el anexo A,
se tiene que la lana sale de ésta con un 49 % de humedad. De acuerdo a lo mencionado en
la seccion 2.1.2, la fibra después de secada contiene, idealmente, un 13 % de humedad, por lo
que la masa de agua a remover en el proceso de secado €s M ggue = Magua,in — Magua,out, donde:

Maguain = 0,49 = (Mfibra + Magua,in) (3.2)
Magua,out = 0, 13+ (Mfibra + Magua,out) (3.3)

Por lo tanto,
Magua = (% — %) - Mfiprg = 25, 3 [kg] (3.4)

La masa de aire seco necesaria para extraer esta masa de agua esta dada por:

Magua
Maire,seco — —— (35)
Wout — Win

donde w;, v wyyu son las razones de humedad del aire que entra y sale del secadero, respecti-
vamente. Por lo tanto, la masa de aire himedo necesaria esta dada por:

m
aire = (1 in) * Maire,seco = (1 in) * — 3.6
m (1 + win) - Megire, (1 + win) R (3.6)
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El valor nominal de wy, se define a partir de la funcién de distribuciéon acumulada generada
con los datos del ano 2016, imponiendo un valor que esté por sobre el 70 % de los datos
registrados. Este es un valor conservador, ya que mientras mas seco esté el aire, mayor es la
cantidad de agua que puede absorber de la lana. Como se observa en la figura 3.1, el valor
nominal corresponde a 4,3 g/kg.

100%
90%
80%
0 S R R R e I
60%
50%
40%

30%

Probabilidad acumulada

20%

10%

0%

0 2 4 6 8 10 12 14
Razén de humedad [g/kgl

Figura 3.1: Funcién de distribuciéon acumulada de la razén de humedad en 2016.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [9].

De manera analoga a lo realizado para definir la razéon de humedad nominal, se define
una temperatura ambiente nominal de 1,9°C, segiin se observa en la figura 3.2, considerando
en este caso una probabilidad acumulada de 30 %, de manera que en el 70 % de los casos
la temperatura ambiente sea superior y por ende se requiera menos energia para calentar el
aire.
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Figura 3.2: Funciéon de distribuciéon acumulada de la temperatura ambiente en el TMY.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [§] y [9].

En base a la experiencia del profesor guia de este trabajo, se establecen dos supuestos
para el proceso de secado:

e El proceso es adiabatico o isoentélpico.

e La humedad relativa del aire a la salida del secadero es de 50 %.

Con estas restricciones se determina el valor de w,,; mediante la ecuaciéon de estado para
aire hiimedo implementada en el programa EES, y se tiene, por ende, la masa de aire necesaria.
Considerando una operaciéon continua del secadero las 24 horas del dia, se determina el flujo
masico de aire que debe calentarse desde la temperatura ambiente hasta la temperatura de
entrada del aire al secadero, la cual es una variable de diseno, con lo cual se tiene la demanda
de calor del proceso.

Asi, se tienen el caudal de aire caliente necesario y la demanda de calor en funcion de la
temperatura del aire caliente a la entrada del secadero, como se observa en la figura 3.3. Se
establece una temperatura de diseno de 40°C, a partir de la cual la potencia térmica y el
caudal de aire requeridos comienzan a disminuir en forma aproximadamente lineal.

Dado este caudal de aire, y considerando condiciones de temperatura ambiente y razoén de
humedad correspondientes al TMY y al ano 2016, respectivamente, se estima una demanda
anual de 5.829 kWh. De esta manera, se tiene que un 62,6 % de la energia térmica demandada

por el centro de procesamiento corresponde a calor para secado, un 33,5 % para lavado y un
3,9% para ACS.
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Figura 3.3: Caudal de aire y potencia térmica requeridos en funcién de la temperatura de

entrada del aire al secadero.

3.2. Solucién propuesta

Dadas las condiciones extremas de temperatura en la zona, se hace necesario utilizar agua
con propilenglicol (anticongelante) en los colectores. El porcentaje en peso de propilenglicol
necesario se determina definiendo una temperatura minima de diseno, a partir de la minima
historica registrada, la cual se estima considerando las dos fuentes de datos disponibles: el
Explorador Solar (datos de 2004 a 2016) y la estacion del INIA (datos de 2012 a 2016).

Como se observa en la tabla 3.1, la temperatura minima de diseno se define 7,5°C menor a
la minima registrada. Esto se debe a la incertidumbre propia de los datos, y al hecho de que
el liquido del colector puede alcanzar temperaturas menores a la ambiente al estar expuesto
a la temperatura de cielo una noche despejada [12].

Tabla 3.1: Temperatura minima registrada y de diseno.

Fuente Temperatura minima registrada [°C|
Explorador Solar -12,1
INIA 17,5
Temperatura minima de diseno = -25°C
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En la figura 3.4 se indica el punto de congelacion de una mezcla de agua con propilenglicol
en funcién del porcentaje en peso de éste. De esta manera, se estima necesario un 45 % en
peso de anticongelante.

Punto de congelaciéon [°C]
|
(]
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_45 |

_50 T T T T T T T T T T T I
0 5 10 15 20 25 30 35 40 45 50 55 60

Porcentaje en peso de propilenglicol [%]

Figura 3.4: Puntos de congelacion del agua con propilenglicol.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [5].

En principio, se trabajara con colectores de tubos evacuados de tipo heat pipe, debido
a las ventajas mencionadas en la seccion 2.5.1 respecto de colectores planos y colectores
de tubos evacuados de flujo directo. Sin embargo, se propone evaluar de todas maneras el
uso de colectores planos por posibles beneficios econémicos. Los colectores se conectan en
paralelo, ya que al realizar conexiones en serie se alcanzan mayores temperaturas y, por ende,
menores eficiencias. Sin embargo, dependiendo del niimero de colectores, las conexiones en
serie pueden justificarse al permitir simplificar las conexiones hidraulicas.

Respecto al estanque, la alternativa del interacumulador no se evaliia en principio, ya que,
aunque simplifica el proceso en la practica, el modelo fisico de este tipo de intercambiadores
de calor tiene un alto nivel de complejidad; por lo que se considera un intercambiador externo
de placas debido a su tamano. El mecanismo de estratificacion del estanque mediante entradas
variables no se evalta, ya que se considera una complejizacioén innecesaria del sistema al anadir
un sistema de control extra. En cambio, se utilizan difusores para los flujos de entrada.

Para satisfacer la demanda del proceso de secado, se considera un intercambiador de flujo
cruzado que permite transferir el calor sensible del agua en el estanque a un flujo de aire. Por
otro lado, dada la incertidumbre respecto de la calidad del agua en Visviri, se considera un
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intercambiador de calor entre el estanque y el circuito de consumo, lo que permite utilizar agua
tratada en el estanque con el fin de evitar posibles problemas de corrosién e incrustaciones.

En la figura 3.5 se presenta esqueméticamente la configuracion del sistema propuesto a
nivel conceptual. A los circuitos hidraulicos se les asigna la siguiente denominacion:

Circuito de colectores: entre los colectores y el intercambiador de placas correspon-
diente.

Circuito estanque-colectores: entre el estanque y el intercambiador de placas que
lo conecta con el circuito de colectores.

Circuito estanque-consumo: entre el estanque y el intercambiador de placas que lo
conecta con el circuito de consumo.

Circuito estanque-secado: entre el estanque y el intercambiador de flujo cruzado.

Circuito de consumo: entre el segundo intercambiador de placas y los consumos de
agua caliente (méquina de lavado y ACS).

__/ Aire a secadero

Colectores
— Intercambiador
de flujo cruzado
L LLIAdn §
4
-_f—-}
Valvula
mezclad‘olra N
termostatica A consumo
Estanque Intercambiador
de placas
Intercambiador
de placas De APR

Figura 3.5: Diagrama conceptual del sistema solar térmico propuesto.
Fuente: elaboraciéon propia.

La funcion de la valvula mezcladora termostatica es mantener la temperatura del agua para
consumo en el nivel requerido, lo cual se logra desviando una fraccion del flujo proveniente
del sistema de APR hacia el intercambiador de calor y otra fracciéon para enfriamiento. A
la salida de esta valvula se agrega una fuente de energia auxiliar en serie, que opera como
respaldo al sistema solar térmico. Para efectos de este trabajo, el sistema de energia auxiliar
no se especifica.

Respecto al control de las bombas, se utiliza en principio una estrategia de control dife-
rencial con histéresis como la descrita en la seccion 2.5.2. La logica de control es la siguiente:
las bombas se encienden cuando la diferencia de temperaturas entre la salida del colector y la
parte baja del estanque supera un valor AT,,, y se apagan cuando esta diferencia es inferior
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a un valor AT,z Los parametros ATy, y AT,y se definen de manera que, en condiciones
normales, las bombas tengan sélo un ciclo de encendido-apagado al dia, lo que estabiliza
la temperatura del colector. Al encenderse la bomba, la temperatura del colector se reduce
en forma mas o menos riapida dependiendo de la inercia térmica del sistema, por lo que la
definicién de la banda de histéresis AT,,, — AT,y depende de esta caracteristica.

Por ultimo, se establecen posibles soluciones para dos importantes problemas practicos: el
estancamiento y el impacto de granizos. Para evitar el estancamiento, se propone cubrir los
colectores con malla Raschel durante los fines de semana y dias criticos en que no opere el
centro. Por otro lado, con el fin de prevenir el impacto de granizos, se propone colocar una
malla de gallinero sobre los colectores’.

3.3. Definicion de parametros relevantes

Para definir los parametros relevantes de los colectores, los intercambiadores de calor y el
estanque, se consultan los catalogos de dos empresas del rubro:

e Cosmoplas S.A. (http://www.cosmoplas.cl/)
e Anwo S.A. (http://www.anwo.cl/)

3.3.1. Colectores

Con el objetivo de contar con informacién confiable sobre las caracteristicas técnicas de
los colectores a utilizar, se impone como restriccion que éstos cuenten con la certificacion
Solar Keymark. Esta certificacion es otorgada por organismos autorizados por la Federacion
Europea de la Industria de la Energia Solar Térmica (ESTIF, por sus siglas en inglés) y
permite conocer, a través de las pruebas realizadas por estos organismos, los parametros de
eficiencia, IAM y otras caracteristicas técnicas de los colectores.

Del catalogo de Anwo, se seleccionan un modelo de colector de tubos evacuados tipo heat
pipe v un modelo de colector plano que cuentan con la certificacion mencionada. Los modelos
considerados y sus caracteristicas generales se presentan en la tabla 3.2.

El area de apertura de los colectores corresponde al drea efectiva que recibe la radiacion
solar, mientras que el area bruta es el area abarcada por el colector completo. El area de
referencia corresponde al drea respecto de la cual se definen el flujo de prueba y los parametros
de eficiencia. Con estos parametros se tienen las curvas de eficiencia de ambos colectores, las
cuales se presentan en la figura 3.6. Respecto de la ecuacion 2.11, estas curvas tienen la
diferencia de que la temperatura del colector considerada es la temperatura media (75,,) en
vez de la temperatura de entrada.

!Esta propuesta nace de conversaciones via correo electrénico con una empresa argentina del rubro,
quienes aplicaron este método en Mendoza y San Luis, logrando evitar el impacto de granizos de didmetro
mayor a 30 mm sin generar un sombreado significativo de los colectores.
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Tabla 3.2: Caracteristicas de los colectores seleccionados.

Eficiencia

Hitek-Solar NSC-58-30 | KBB K423-MS-AL
Tecnologia ETC-HP FPC
N° de tubos 30 -
Inclinaciéon minima 20° -
Presion méaxima [bar| 8 10
Area de apertura [m?| 2,80 2,30
Area bruta [m?] 4,95 2,51
Area de referencia Apertura Bruta
Flujo de prueba |[kg/(s:m?)] 0,016 0,015
Fg(Ta), 0,659 0,722
FrUp [W/(m?K)] 2,16 3,56
FrUrr |[W/(m?K?)] 0,0091 0,0150
Precio sin IVA [USD] 1.545 815
0.8 -
0.7 A
FPC
06 1 —ETC-HP
0,5 A
0.4 -
03 -
0.2 -
0.1 - ‘Irradiancia indicente =1000 W/mz‘
0 T T T T T T T 1
0 10 20 30 40 50 60 70 80
T,-T, [K]

Figura 3.6: Curvas de eficiencia de los colectores seleccionados.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [14] y [15].
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Se observa que la eficiencia de los colectores ETC-HP es superior a la de los colectores
planos para diferencias de temperatura entre el colector y el ambiente superiores a 40°C
aproximadamente.

En la figura 3.7 se presenta la variacion de la pérdida de carga en funcion del caudal para el
colector Hitek-Solar NSC-58-30, donde se aprecia la relacién cuadratica entre estas variables.
Para el modelo de colector plano considerado no se cuenta con informacion al respecto.

1200

1000

800

600

400

Pérdida de carga [Pal

——Pérdida de carga
200

Caudal de prueba

0 50 100 150 200 250 300
Caudal [I/h]

Figura 3.7: Pérdida de carga en funciéon del caudal para el colector ETC-HP considerado.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [14].

Los resultados de pruebas para los valores del IAM (modificador de angulo de incidencia)
en funcion del angulo de incidencia se presentan en las figuras 3.8a y 3.8b, para los colectores
seleccionados. Se observa que en el caso del colector de tubos evacuados, el IAM aumenta
con el angulo de incidencia en la direccion transversal (asociado al angulo acimutal solar)
hasta los 55° aproximadamente.
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Figura 3.8: IAM de los colectores seleccionados: (a) ETC-HP, y (b) FPC.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [14] y [15].
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3.3.2. Intercambiadores de calor

Para calcular las temperaturas de salida de los fluidos de cada intercambiador, se usa el
método NTU. Este método consiste en estimar la efectividad del intercambiador a partir del
namero de unidades de transferencia (NTU, por sus siglas en inglés) del mismo.

La efectividad de un intercambiador de calor se define como la razén entre el calor trans-
ferido en éste y el maximo calor que podria transferirse. Este tltimo valor corresponde al
calor que se transferiria si un fluido alcanzara la temperatura de entrada del otro luego del
intercambio, lo cual podria ocurrir, teéricamente, en un intercambiador a contraflujo de largo
infinito. A partir de este razonamiento, se define la efectividad del intercambiador como:

q Ch (Th,i - Th,o) Cc (Tc,o - Tc,i)

Qmax Cmm (Th,i - Tc,i) Cmin (Th,i - Tc,i) ( )

donde T indica temperatura, los subindices h, ¢, ¢ y o indican fluido caliente, fluido frio,
entrada y salida, respectivamente, y C\.in v Chae sOn las tasas de capacidad calérica minima
y méaxima [16]. La tasa de capacidad calorica de un fluido se define como:

C=m-c (3.8)
donde m es el flujo masico y ¢, es el calor especifico del fluido.
Por otro lado, el niimero de unidades de transferencia es un parametro adimensional que

se define segun la ecuacion:
UA

min

NTU =

(3.9)

donde U es el coeficiente global de transferencia de calor del intercambiador y A es el area
de intercambio térmico [16]. Un valor tipico de NTU es 2,5 [12].

El método NTU consiste en estimar la efectividad del intercambiador a partir del NTU y
la relacion entre las tasas de capacidad calorica (1 = Cpin/Cmas), Para lo cual existen curvas
en la literatura que relacionan estas variables [16]. Suponiendo constante la efectividad del
intercambiador, se determina el calor transferido mediante la ecuacion:

q = €Chmin (Th,i — Tt.:) (3.10)

Intercambiadores de placas

Como se mencion6 anteriormente, se consideran intercambiadores de placas entre el estan-
que y los colectores, y entre el estanque y el circuito de consumo. Para los intercambiadores
de placas a contraflujo, las curvas de efectividad-NTU se encuentran en [17]. En la figura 3.9
se presentan, a modo de ejemplo, estas curvas para intercambiadores de 11 placas con tres
valores distintos de 7.
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Figura 3.9: Curvas de efectividad-NTU para intercambiadores de placas.
Fuente: elaboracion propia a partir de datos de [17].

El rango de NTU correspondiente a este tipo de intercambiadores corresponde a 0,4-4,0
[18]. En una primera aproximacion, para los intercambiadores considerados se estima un valor
de NTU=2. Los flujos masicos considerados para los circuitos involucrados son:

e Circuito de colectores: flujo igual al utilizado en la prueba oficial.

e Circuito estanque-colectores: valor estdandar 0,007 |kg/(s-m?)| para favorecer la estrati-
ficacion del estanque [7].

e (ircuito estanque-consumo: flujo igual al doble del méximo de la demanda del proceso
de lavado. El calor transferido aumenta directamente con el valor de este flujo, sin
embargo, se considera éste un limite superior debido a que para valores de » menores a
0,5 no se cuenta con estimaciones de la efectividad del intercambiador de placas.

Se consideran valores de ¢, promedio de 3,70 kJ/(kgK) para el agua con propilenglicol y
4,19 kJ/(kgK) para el agua, respectivamente, segun la ecuacion de estado correspondiente
implementada en el programa EES. De esta manera, para ambos intercambiadores se tiene
un valor de r=0,5 y una efectividad de 0,76.

Intercambiador de flujo cruzado

Para calentar el aire a utilizar en el proceso de secado, se utiliza un intercambiador de
flujo cruzado como los de la figura 3.10.
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Figura 3.10: Intercambiadores de flujo cruzado: (a) Aletado con ambos fluidos no
mezclados, y (b) No aletado con un fluido mezclado y el otro no.
Fuente: adaptado de [16].

En un intercambiador de flujo cruzado con aletas (figura 3.10a), se dice que ambos fluidos
estdn «no mezcladosy, ya que se impide el movimiento del fluido exterior en la direccion
de los tubos, lo que provoca que su temperatura varie en ambas direcciones. En cambio, en
un intercambiador sin aletas (figura 3.10b), el fluido exterior puede moverse en la direccion
transversal, y por ende mezclarse, de manera que las variaciones de temperatura ocurren sélo
en la direccion del flujo [16].

Se considera un intercambiador de flujo cruzado aletado, con agua circulando por los tubos

y aire por el exterior. La efectividad de este tipo de intercambiador esta dada por la ecuacion:
[16]

e=1—exp K%) (NTU)*? (exp [~ (NTU)*™] - 1) (3.11)

Para estimar los parametros del intercambiador, presentados en la tabla 3.3, se considera
lo mencionado en la secciéon 3.1 y los siguientes supuestos:

1. Calor especifico del aire: 1,0125 kJ/(kgK), correspondiente al valor promedio en rango
nominal de temperaturas [5].

2. NTU=L1.
3. Coeficiente global de transferencia de calor en rango 25-50 W/(m?K) [16].

4. Temperatura nominal de entrada del agua al intercambiador: 65°C.

El agua circula por el intercambiador por medio de una bomba de caudal fijo, de manera
que la efectividad se considera constante. Sin embargo, el calor transferido varia en funcion
de las temperaturas reales de entrada del agua y el aire.
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Tabla 3.3: Parametros nominales del intercambiador de flujo cruzado.

Calor transferido [kW| 1,292
Flujo masico de aire |kg/h| 121
Flujo masico de agua [kg/h] 185
Temperatura entrada-salida del aire [°C] 2-40
Temperatura entrada-salida del agua [°C| | 65-59
Efectividad 0,60
Area estimada [m?| 0,7-1,4

3.3.3. Estanque de acumulacion

Para simplificar los calculos, los estanques se consideran perfectamente cilindricos, y se
define su relacion de aspecto como H/d, donde H es su altura y d su didmetro. En la practica,
la geometria de los estanques no cumple este supuesto, por lo se que define una altura
equivalente a partir del didmetro y el volumen segtn la ecuacion:

Volumen

Heq: T 12
Td

(3.12)

Una relacion de aspecto alta favorecera la estratificacion, por lo que éste es un pardmetro
relevante en el desempeno del sistema solar térmico. Por ende, se trabaja con estanques de
relacion de aspecto similar.

Por otro lado, las pérdidas de calor a través de las paredes del estanque estan dadas por:
[19]
Gestanque = UAAT (313)

donde U es el coeficiente global de transferencia de calor correspondiente, A es el area de
intercambio térmico y AT es la diferencia de temperatura entre el liquido al interior del
estanque y el ambiente. El coeficiente global de transferencia de calor, referido a la superficie
exterior del estanque, se determina mediante la ecuacion: [19]

1/Uest = 1/hp, + tas Jkpe + t1/kr + 1/ (Wihly + hg) + 1/hp (3.14)

donde hj, es el coeficiente de pelicula del agua dentro del estanque, t); y t; son los espesores
de la pared metélica y el aislamiento, respectivamente, ky; y k; son sus conductividades
respectivas, Wy es un factor asociado a la velocidad del viento, b/, es el coeficiente de pelicula
del aire quieto, hg es el coeficiente de transferencia de calor por radiacion y hr es un factor
de ensuciamiento.

Despreciando las resistencias convectivas y radiativas, el espesor de la pared metélica y
el factor de ensuciamiento de la ecuacion 3.14, el coeficiente de pérdidas se estima, en una
primera aproximacion, como:

ki
Upat = t—f (3.15)

1
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El coeficiente global de transferencia de calor referido a la pared interior del estanque se
determina a partir de la relacion: |16]

UmtAint - UextAe:L’t (3 16)

Las caracteristicas de los estanques seleccionados se presentan en la tabla 3.4, donde
Praz vV Tiae corresponden a la presion y temperatura méximas de trabajo, respectivamente.
Todos los estanques indicados son de acero vitrificado y cuentan con aislamiento térmico de
poliuretano. Ademés, todos cuentan con un anodo de magnesio que actia como dnodo de
sacrificio para prevenir la corrosion galvanica del estanque. Se observa en todos los casos una
relacion de aspecto cercana a 2.

Tabla 3.4: Caracteristicas de los estanques seleccionados.

Modelo Volumen [l] | Hey/d | Phgs [bar] | Ties [°Cl | kr [W/(mK)| | ¢ [mm]
Lapesa CV-300-R 300 2,72 8 90 0,025 50
Lapesa CV-500-R 500 2,12 8 90 0,025 50
Lapesa CV-800-R 800 2,07 8 90 0,025 80
Lapesa CV-1000-R 1.000 2,58 8 90 0,025 80

Elbi BG1500 1.500 1,91 10 95 0,039 50
Elbi BG2000 2.000 1,91 10 95 0,039 50
Elbi BG3000 3.000 1,96 10 95 0,039 50
Elbi BG5000 5.000 1,55 10 95 0,039 50

Para simplificar el calculo, no se considera un coeficiente distinto para las pérdidas a
través del techo y la base del estanque. De esta manera, se estima un coeficiente global de
transferencia de calor del orden de Uy, ~ 0,5 [W/(m?K)|. El calculo en detalle se realiza
luego de seleccionar el estanque, incluyendo el factor 1/ (Wh/y + hg), el cual se determina
segun la metodologia descrita en [19] mediante EES.

3.4. Simulaciones computacionales

3.4.1. Plataforma de simulacion: TRNSYS 17

El diseno del sistema se basa en un analisis de su respuesta en régimen transiente, dada
la dependencia del desempeno del sistema con las condiciones de irradiancia y temperatura
ambiente. Para realizar las simulaciones de las configuraciones a analizar, se utiliza la version
namero 17 de TRNSYS [20], un programa flexible que permite simular sistemas transientes,
disenado originalmente para estudiar aplicaciones de energia solar.

TRNSYS contiene una amplia libreria que incluye todos los componentes tipicamente
utilizados en sistemas solares, los cuales son parametrizados y conectados por el usuario. El
programa posteriormente resuelve el sistema de ecuaciones de manera iterativa mediante un
motor de calculo. De esta manera, es posible dimensionar y optimizar el sistema en funcion
de su respuesta instantanea a lo largo del ano, tomando en cuenta diversos supuestos.
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En la figura 3.11 se presenta una version simplificada del modelo realizado en TRNSY'S. Los
componentes utilizados se detallan en la tabla 3.5, a continuaciéon. Para simular el desempeno
de colectores planos se utiliza el componente Typelc en vez del Type71. Por otro lado, cabe
mencionar que las valvulas mezcladora-1, diversora-1 y diversora-2 son necesarias para efectos
de la simulacion, sin embargo, en la practica no son requeridas.
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Figura 3.11: Modelo del sistema en TRNSYS.
Fuente: elaboraciéon propia.

Tabla 3.5: Componentes utilizados en el modelo computacional.

Componente | Coédigo TRNSYS 17
Datos TMY Type99
Colectores TypeTl
Estanque Typedc
Intercambiador-N Type9l
Bomba-N Type 110
Controlador Type2b
Demanda Typeldb
Tuberia-N Type3l
Mezcladora-N Typellh
Diversora-1 Typellf
Diversora-2 Typellb
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3.4.2. Supuestos generales

Ademés de los diversos supuestos particulares ya senalados, las simulaciones se llevan a
cabo considerando lo siguiente:

3.9.

La demanda diaria de agua caliente esta dada por los perfiles descritos en las figuras
2.2y 2.3, y el periodo de interés comprende entre el 1 de enero y el 31 de diciembre,
de acuerdo a lo mencionado en la seccion 2.2.

La temperatura del agua del sistema de APR es de 10°C.

El proceso de secado se lleva a cabo en forma continua las 24 horas del dia, por lo que
se requiere de un suministro constante de energia eléctrica para accionar la bomba y el
ventilador correspondientes. Para ello es necesario contar con baterias en el centro de
procesamiento.

El sistema se disenia considerando condiciones de irradiancia solar correspondientes al
TMY generado por el Explorador Solar. Para la temperatura ambiente se utilizan los
valores del TMY corregidos segtn lo descrito en la seccion 2.4.3.

El intervalo de tiempo considerado para realizar las simulaciones es de 36 segundos.

Aunque los fines de semana no se contempla la operacion del sistema, las simulaciones
se llevan a cabo sin tomar esto en cuenta para evitar el sobrecalentamiento de los
colectores, lo cual, en la préctica, es solucionado segin lo mencionado en la seccion 3.2.

La estratificacion del estanque se modela considerando 6 nodos o secciones de tempe-
ratura homogénea, todos de altura equivalente. Para simular el efecto de los difusores,
se considera un estanque con entradas variables, de manera que los flujos ingresan en
el nodo de temperatura més cercana. El flujo de salida hacia los colectores se sitta en
el nodo inferior, y el flujo de salida hacia el consumo en el nodo superior.

En principio se considera que el estanque esta ubicado a la intemperie.

En una primera aproximacion no se consideran pérdidas de calor en tuberias, dado que
las dimensiones de éstas se seleccionan luego de definir el nimero de colectores y el
volumen de acumulacion.

Indicadores de desempeno

Contribuciéon solar a las demandas de agua caliente

La contribucion del sistema solar al proceso de lavado y la demanda de ACS se evalia en
funcién de la fraccion solar, que se define como:

/Qsolar dt
(3.17)
/Qdemanda dt

donde QSOW es la energia solar aportada por unidad de tiempo a las demandas de agua caliente
y Qdemanda es la energia demandada por unidad de tiempo. Tanto Qsolar como Qdemmda son
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integradas a lo largo de un dia, un mes o el ano completo, dando lugar a las fracciones
solares diaria, mensual y anual, respectivamente. Por lo tanto, la fracciéon solar corresponde
al porcentaje de la energia demandada para calentamiento de agua que es aportado por el
sistema solar en un periodo de tiempo determinado.

Contribucion solar al proceso de secado

Como resultado de las simulaciones se tiene la distribucién horaria de la temperatura del
aire caliente que ingresa al secadero. Considerando la distribucién horaria de la razon de
humedad correspondiente al ano 2016 (ya que no se cuenta con datos de humedad para el
TMY), se determina la razén de humedad a la salida del secadero en base a los supuestos
mencionados en la seccion 3.1 (secado isoentélpico y 50 % de humedad relativa a la salida).
De esta manera, se determina el flujo mésico de agua removida a partir de la ecuacion:

magua,real = maire T (318)

la cual se deriva de la ecuacién 3.6. El flujo de aire 71, corresponde al mencionado en la
tabla 3.3. Se define la efectividad de secado como:

(
17 sl /magua,'real dt 2 /magua dt.

Esecado = /magua,real dt (319)
5 sl /magua,'real dt < /magua dt.

donde 71244y, €s la masa de agua a remover por unidad de tiempo, la cual, segtin lo indicado
en la seccion 3.1, corresponde a:

. 253kg]
Magua = T[h] - 1’ 05 [kg/h} (320)

Tanto 1M 4gua,real COMO Mgy, sON integradas a lo largo de un dfa, un mes o el anio completo,
dando lugar a las efectividades de secado diaria, mensual y anual, respectivamente.

Costo unitario

Se utiliza como indicador econémico el costo unitario, definido como:

1
Qtotal

donde I es el costo de inversion y Q.11 €S la energia aportada por el sistema solar en un ano
a las demandas de agua caliente y el proceso de secado.

Cu

(3.21)
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3.6. Seleccion de tuberias

3.6.1. Material de las tuberias

Se consideran tuberfas de cobre, al ser éste un material usualmente utilizado en sistemas
solares térmicos debido a su alta resistencia a la corrosion y las altas temperaturas. Al no
existir grandes requerimientos de presion, se consideran tuberias tipo M, las cuales, de acuerdo
a la norma ASTM B88 [21], tienen el menor espesor y, por ende, el menor costo dentro de
las tuberias de cobre existentes en el mercado.

3.6.2. Pérdidas de carga y diametros de tuberias

Las pérdidas de carga primarias en tuberias se determinan mediante la ecuaciéon de Darcy-
Weisbach: [22]

L V2

hy=f- 5%

donde L es el largo de la tuberia, D es su diametro, V es la velocidad media del fluido en

su interior, g es la aceleracion de gravedad y f es el factor de friccion de Darcy. Este ultimo,
para régimen turbulento, esta dado por la ecuacion implicita de Colebrook-White: [22]

1

_ 9 k/D = 2,51
77~ ~2om (37 + 27)

donde k/D es la rugosidad relativa de la tuberia y Re es el numero de Reynolds, definido
como:

(3.22)

(3.23)

_pVD

1
donde p es la densidad del fluido y u es su viscosidad dindmica.

Re (3.24)

Al aumentar el diametro, las pérdidas de carga primarias decrecen en forma cuadréatica, lo
que se traduce en un ahorro energético en el consumo de las bombas, sin embargo, aumenta
el costo de inversion. El diametro de las tuberias para cada circuito se determina en base a
dos criterios: [12]

1. Pérdida de carga unitaria (pghs/L) dentro del rango 100-400 Pa/m.
2. Velocidad del fluido inferior a 1,2 m/s para tuberias de didmetro menor a 50 mm.

Para cada caso se tiene un rango de didmetros interiores que cumplen con los criterios
establecidos. De este rango se selecciona el menor diametro existente en el mercado, a partir
de los valores nominales para tuberias de cobre tipo M.

Las pérdidas secundarias son pérdidas de carga asociadas a elementos singulares como
codos o valvulas, y se determinan mediante la ecuacion: [22]

hy = K <V2> (3.25)
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donde K es un coeficiente determinado en forma empirica, cuyos valores para las singula-
ridades consideradas se encuentran en [22] y [23|. Las pérdidas de carga en los colectores e
intercambiadores son entregadas por los fabricantes en funciéon del caudal de operacion.

3.6.3. Aislamiento térmico de tuberias

En la tabla 3.6 se indican los espesores sugeridos en [12]| para el aislamiento térmico en
funciéon de la temperatura maxima del fluido y el didmetro exterior de la tuberia a aislar.

Tabla 3.6: Espesores minimos sugeridos para el aislamiento térmico.

Temperatura maxima del fluido [°C] 40-60 | 61-100 | 101-180
Diametro exterior de la tuberia [mm]| | Espesor minimo del aislamiento [mm]|
<35 25 25 30
36-60 30 30 40
61-90 30 30 40
91-140 30 40 50
>140 35 40 50

Estos espesores se sugieren para materiales de conductividad térmica 0,04 W/(mK). Para
otras conductividades, los espesores minimos sugeridos se ajustan segun la ecuacion: [12]

— ka
€= 0,04 [W/(mK)]

(3.26)

donde e, es el espesor indicado en la tabla 3.6 y k, es la conductividad térmica del aisla-
miento.

Con el fin de determinar las pérdidas de calor en las tuberias, se realizan nuevas simula-
ciones. Suponiendo que la temperatura del liquido al interior de la tuberia es uniforme, el
calor transferido hacia el ambiente esta dado por: [16]

(Tl - Taire)
= 3.27
% ln(Dg/Dl) ln(Dg/D2> 1 ( )
27T]€tL 27T]{?aL 7TD3Lhaire

donde Dy, Dy y D3 son los didmetros interior de la tuberia, exterior de la tuberia y exterior
del aislamiento, respectivamente; k; es la conductividad térmica de la tuberia; L es la longitud
de la tuberia; T} es la temperatura del liquido al interior de la tuberia; T};,. es la temperatura
del aire lejos de la tuberia y hu. es un coeficiente combinado de transferencia de calor por
conveccion y radiacion. Por ende, el coeficiente global de transferencia de calor, referido a la
superficie interior de la tuberia, esta dado por:
4 1
Utins 7D L - (Ty — Taire)  Di-1n(Dy/Dy) R In(Ds3/Dy) . D (3.28)
2kt 2ka D3haire
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El coeficiente h,;. €s la suma de una componente radiativa y una componente convectiva.
La componente radiativa estd dada por:

oe(Ty —Ti.)
Brad = are 3.29
‘ (TS - Taire) ( )

donde o es la constante de Stefan-Boltzmann, € es la emisividad de la superficie exterior y
T3 es la temperatura de la pared exterior del aislamiento, la cual estd dada por:

In(Dy/Dn) n In(Ds3/Ds)

T =T —q,-
3T TR T T ok, L

(3.30)

Tanto para las tuberias como para el estanque se estima una emisividad de 0,04, ya que
se considera cubrir ambas superficies con papel aluminio [24]|. La componente convectiva de
haire s€ compone a su vez de un coeficiente asociado a la conveccion forzada y otro asociado
a la conveccion natural, por lo que se determina segtn la ecuacion: [16]

k aire

i 4\ /4
o = - (Nupy+ Nup,,) (3.31)

donde k. es la conductividad térmica del aire y N—UDJ y N—qu son los nimeros de Nusselt
asociados a la conveccion forzada y natural, respectivamente. La conveccion forzada se modela
segtun la correlacion de Churchill y Bernstein para cilindros en flujo cruzado, valida para
RepPr > 0,2: [16]

4/5

S 0,62Rey)” Pri/3 Rep \*®

Nupy= 0,3+ — ep LT Lk (282%%0) (3.32)
1+ (0,4/Pr)?]

donde Rep es el nimero de Reynolds y Pr es nimero de Prandtl, los cuales se definen como:

airevaireD
Rep = Paire aire™Z3 (3.33)
Haire
pr = ol (3.34)

donde pire, [taire Y Cp,aire SON la densidad, la viscosidad dinadmica y el calor especifico del aire,
respectivamente, y V. es la velocidad del viento. La conveccion natural se modela segiin la
correlacion de Churchill y Chu para cilindros horizontales, valida para Rap < 101%: [16]

2
0,387Ra)’

Nup,, = | 0,60+ EES (3.35)
[1 +(0,559/Pr)
donde Rap es el numero de Rayleigh, definido como:
2 ) )
RaD — pazregﬁazrecp,azre (T3 o Tai’,‘e) Dg (336)

Haire k aire
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donde g es la aceleracion de gravedad y (4. es el coeficiente de expansion térmica del aire. El
sistema de ecuaciones para determinar U, ;,; se resuelve mediante EES considerando valores
promedio para la velocidad del viento (segin datos del Explorador Solar), la temperatura
ambiente y la temperatura del agua al interior de la tuberia. Todas las propiedades termo-
dindmicas involucradas en el calculo de hg;,. se evalian a la temperatura de la capa limite,

definida como:
TS + Taire

Ty = 5

(3.37)

3.7. Selecciéon de equipos principales

Los intercambiadores de calor de placas se seleccionan y cotizan directamente via correo
electronico con las empresas mencionadas anteriormente. La seleccion se realiza en funcion
de las condiciones de operacion promedio de cada intercambiador: caudales, presiones y tem-
peraturas de entrada y salida para cada circuito del intercambiador.

Respecto al intercambiador de flujo cruzado, éste no se selecciona, al no ser un producto
estandarizado. Por lo tanto, su costo se estima mediante una cotizaciéon de radiadores de
automovil de potencia similar, y sus pérdidas de carga asociadas se consideran despreciables
en comparacion a las pérdidas primarias del circuito correspondiente.

Para seleccionar las bombas, en primer lugar se determina su altura dindmica (TDH, por
sus siglas en inglés) a partir de la ecuacion de Bernoulli con friccion y trabajo externo:

2
i+V—+z1+TDH_&+V—+z2+<hf+23h) (3.38)
Y2 gl

donde los subindices 1 y 2 indican dos puntos en una linea de corriente, P corresponde a la
presion del liquido, v = pg a su peso especifico, V' a su velocidad, z a su altura sobre un nivel
de referencia, y (hy + > hy) es la pérdida de carga total entre ambos puntos. Dado que los
circuitos son cerrados, P, = P, Vi = Vo y 21 = 2o, por lo que la altura dinamica esta dada
por:

TDH =hy+» hy (3.39)

Por dltimo, se aplica a la altura dinamica un factor de diseno de 1,2 debido a la incerti-
dumbre asociada a su célculo. Por otro lado, para que la bomba no cavite debe cumplirse:

NPSH, > NPSH, (3.40)

donde NPSH, es el NPSH (altura neta positiva en la aspiracion) disponible y NPSH, es
el NPSH requerido, el cual es proporcionado por el fabricante de la bomba en funcién del
caudal de operacion. El NPSH disponible se determina a partir de la siguiente ecuacion:
P V2 P,
NPSHy= L4 £ _ ¢ (3.41)
Y29 v
donde Pg es la presion absoluta del liquido a la entrada de la bomba, Vg es su velocidad y
P, es su presion de vapor a la temperatura de bombeo. De esta manera, la presion absoluta
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minima de entrada a cada bomba esta dada por:

Py :Pq,—i—p-g-NPSHr—g-VEQ (3.42)

min

La presion del circuito en cada punto debe ser siempre superior a la presion de vapor, lo
cual se resuelve conservadoramente considerando, en la ecuaciéon 3.42; el valor de P, como
la presion de vapor para la maxima temperatura de operacion del circuito. Por otro lado,
se debe tomar en cuenta el efecto de la presion hidrostética ante diferencias de altura, las
cuales, sin embargo, se consideran despreciables para efectos de este trabajo.

Luego, la presion de trabajo del circuito se define redondeando el valor de Pg, , hacia
arriba al siguiente miltiplo de 0,5 bar. La presion de la valvula de seguridad, por su parte, se
define a partir de los valores nominales disponibles en el mercado, considerando un margen
minimo de 1,5 bar sobre la presién de trabajo. La definiciéon de estas presiones es relevante

en el calculo del volumen de los vasos de expansion, el cual se realiza segin la norma UNE
100155:2004.

3.8. Evaluacion econémica

Para cotizar los componentes del sistema solar térmico se recurre a los catalogos de las
empresas antes mencionadas, ademas de la empresa Sodimac (http://www.sodimac.cl/
sodimac-cl/) para las tuberias de cobre, codos, reducciones y uniones americanas, y la
empresa Isoplast (http://www.isoplast.cl/) para el aislamiento térmico. Los componentes
cuyo precio no se encuentra disponible en el catalogo son cotizados directamente via correo
electronico. Por otro lado, se estima un costo de instalacion de 5.000.000 CLP, en base a la
experiencia del profesor guia de este trabajo.

Como indicador econémico se utiliza el costo nivelado de la energia (LCOE, por sus siglas
en inglés), que se define como: [25]

LCOE = =1 (3.43)

donde Iy es el costo de inversion, M; es el costo de operacion y mantenimiento (O&M) en el
ano t, F; es la energia generada en el mismo ano, n es el tiempo de vida del sistema y r es
la tasa de descuento.

Se utiliza como referencia el estudio de Franz Mauthner para la Agencia Internacional de
la Energia [25], en el cual se indican los parametros y resultados de la tabla 3.7.
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Tabla 3.7: Valores de referencia para el calculo del costo nivelado de la energia.

Area bruta total (A,) [m?| 5-10 12-24 | 30-300 | 500-5.000
Iy/Ay |[EUR/m?| 810-1.050 | 670-860 | 520-790 | 420-660
B,/ A, [KWh/m?| 380 330 400 390

M, /A, [EUR /m?| 8 7 7 5

r | %] 3,0 3,0 3,0 3,0

n |anos| 25 25 25 25
LCOE [EUR/MWh]| 143-181 | 137-174 | 89-134 | 73-112

Los valores de Iy/Ay y Fy/ Ay de la tabla 3.7 se usan s6lo como referencia para compararlos
con los resultados obtenidos, mientras que los valores de M;/A,, r y n se utilizan directamente
para determinar el costo nivelado de la energia. Para realizar las comparaciones se considera

un tipo de cambio? de 0,84 EUR/USD.

El costo nivelado de la energia solar se compara con el costo nivelado de una posible
solucion alternativa en base a GLP (gas licuado del petroleo), combustible empleado actual-
mente en Visviri para satisfacer las necesidades de calefaccion de la poblacion. El costo de
un cilindro de GLP de 15 kg distribuido por Lipigas en la comuna de General Lagos es de
16.750 CLP [26]. Considerando un poder calorifico inferior del GLP de 12,64 kWh/kg [27],
una eficiencia de conversiéon del 70 % y un tipo de cambio? de 638 CLP/USD, se tiene un
costo de combustible estimado (con IVA) de 198 USD/MWh.

El costo nivelado de la alternativa en base a GLP se determina considerando un costo de
inversion con IVA de 700.000 CLP, estimado en base a la experiencia del profesor guia de
este trabajo. Como costo fijo de O&M anual se considera un 5% de la inversion, al cual se
agrega como costo variable el costo del combustible estimado. Se considera que la energia
aportada mediante esta alternativa al ano es igual a la demanda anual de calor para agua
caliente de lavado y ACS.

2Tipo de cambio promedio en diciembre de 2017.
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Capitulo 4

Resultados

A continuaciéon se presentan los resultados obtenidos de las simulaciones realizadas, a
partir de los cuales se realiza la seleccion de tuberias y equipos principales. Posteriormente, se
presenta la evaluacion econémica del sistema propuesto y, por iltimo, se indican los resultados
de la evaluacion de una propuesta alternativa, la cual considera un menor aporte energético
al proceso de secado.

4.1. Optimizacién del Angulo de inclinacién

Como Visviri se ubica en la zona intertropical (su latitud se encuentra entre -23,45° y
23,45°), existe un periodo del ano en que la declinacion solar es menor a su latitud (desde
el 11 de noviembre hasta el 30 de enero segun [28|), durante el cual, por lo tanto, el Sol se
observa hacia el sur. Dado esto, se considera la posibilidad de orientar los colectores hacia el
sur.

En la figura 4.1 se presenta la insolacién anual en Visviri sobre una superficie inclinada
en funcién de su angulo de inclinaciéon, para el TMY considerado, dadas dos posibles orien-
taciones. Se observa claramente el beneficio, en términos de energia captada, de orientar los
colectores en direccion al norte, con un angulo 6ptimo de 20° de inclinacién, coincidente con el
minimo permitido para el funcionamiento de los tubos de calor. De esta manera se establece
un angulo de inclinacion de 20° para las dos tecnologias de colectores a evaluar.

En la figura 4.2 se presenta la insolaciéon diaria promedio para cada mes del ano, dada la
inclinacion seleccionada. Se observa una baja variabilidad, con una relacién entre la menor
y la mayor insolacion (enero y octubre, respectivamente) de 0,79, lo cual es positivo, ya que
las demandas de calor del centro de procesamiento no presentan estacionalidad.
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4.2. Analisis paramétrico

Se considera como minimo un nimero de colectores ETC-HP tal que la energia captada en
el ano sea mayor a la energia demandada. Para un niimero de colectores dado, el volumen de
acumulacion a considerar se determina buscando maximizar la fraccion solar anual y reducir
la temperatura maxima del estanque hasta un valor inferior a la méxima de diseno, la cual
se considera de 90°C para estanques de volumen menor a 1.500 litros y 95°C para volimenes
superiores (ver tabla 3.4). Se define el tiempo de sobrecalentamiento del estanque como la
cantidad de horas al ano en que la temperatura del nodo superior del estanque es mayor a
la maxima de diseno.

En las figuras 4.3, 4.4 y 4.5 se presentan la fraccion solar anual y el tiempo de sobreca-
lentamiento del estanque en funciéon del volumen de acumulaciéon, para sistemas con 3, 4y 5
colectores ETC-HP, respectivamente.
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/ ——Fraccidn solar anual
83%
Tiempo de sobrecalentamiento| + 2,5 %_
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Figura 4.3: Fraccion solar anual y tiempo de sobrecalentamiento del estanque en funciéon del
volumen de acumulacion, para un sistema con 3 colectores ETC-HP.
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Figura 4.4: Fraccion solar anual y tiempo de sobrecalentamiento del estanque en funciéon del
volumen de acumulacién, para un sistema con 4 colectores ETC-HP.

98.4% - 3000
L]
98,2% - 2500 35
3
c
S
w
L'}]
® 98,0% - 2000 o
3 <
S 2
= c
= 2
2 97.8% - 1500 £Eo
c 3
=) c
g 3=
E (9]
o 97.6% ——Fraccion solar anual - 1000 _%
a
——Tiempo de sobrecalentamiento K
97.4% del estanque - 500 o
a
. £
Volumen 6ptimo o
|
97.2% 0

500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000 4500 5000

Volumen de acumulacion [l]

Figura 4.5: Fraccion solar anual y tiempo de sobrecalentamiento del estanque en funcion del
volumen de acumulacién, para un sistema con 5 colectores ETC-HP.
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Se observa que la fraccion solar aumenta inicialmente con el volumen de acumulacién,
debido a que se reduce la temperatura de entrada al colector, aumentando su eficiencia, y se
reducen las pérdidas del estanque al disminuir también su temperatura. En los tres casos se
presenta un O6ptimo a partir del cual la fracciéon solar disminuye, al requerir de més energia
para alcanzar la temperatura deseada y aumentar el drea de pérdidas térmicas.

Para evitar el sobrecalentamiento del estanque, se tienen voltmenes de acumulaciéon mi-
nimos de 800, 1.500 y 3.000 litros, para sistemas con 3, 4 y 5 colectores ETC-HP, respectiva-
mente. En los dos primeros casos, el volumen que maximiza la fraccion solar anual es mayor
o igual a este volumen minimo, mientras que para el sistema con 5 colectores, el tiempo de
sobrecalentamiento para el volumen 6ptimo es de 10 horas al afio. A partir de lo observado,
se evaluan las siguientes alternativas:

e 3 colectores ETC-HP con 800 litros de acumulacion.
e 4 colectores ETC-HP con 1.500 litros de acumulacion.

e 5 colectores ETC-HP con 3.000 litros de acumulacion.

Para la configuracion con 3 colectores no se considera el volumen que maximiza la fraccion
solar anual, ya que la diferencia es despreciable (0,2 puntos porcentuales) y se privilegia el
menor costo de un estanque de menor volumen. En las figuras 4.6 y 4.7 se presentan la
fraccion solar mensual y la efectividad de secado mensual, respectivamente, para las tres
configuraciones evaluadas.

La menor efectividad de secado se registra claramente en febrero, a pesar de presentar
una mayor insolaciéon diaria promedio que enero, lo que se atribuye a la mayor humedad
del aire registrada. Para los meses de marzo a diciembre, se observa que la diferencia en la
efectividad de secado para sistemas con 4 y 5 colectores es practicamente despreciable, con
una diferencia maxima de 2,5 puntos porcentuales en abril. Respecto a la fraccién solar, se
tiene una diferencia promedio de 11 puntos entre los sistemas con 3 y 4 colectores, y de 3
puntos entre los sistemas con 4 y 5 colectores.
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Figura 4.7: Efectividad de secado mensual para sistemas con 3, 4 y 5 colectores ETC-HP.
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Figura 4.6: Fraccion solar mensual para sistemas con 3, 4 y 5 colectores ETC-HP.
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En la figura 4.8 se presenta la probabilidad acumulada de la efectividad de secado diaria
para las tres alternativas evaluadas.
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Figura 4.8: Probabilidad acumulada de la efectividad de secado diaria para sistemas con 3,
4 vy 5 colectores ETC-HP.

Considerando que un ano consta de 52 semanas, se tienen 261 dias habiles al ano (sin
considerar feriados), de los cuales el centro debe ser capaz de operar 216 dias. Los 45 dias
restantes son considerados dias criticos, los cuales corresponden a un 12% de los 365 dias
del ano completo. De la figura 4.8, se observa que para una efectividad del 100 % se tienen
probabilidades acumuladas de 48 %, 21 % y 11 % para sistemas con 3, 4 y 5 colectores, res-
pectivamente. De esto se desprende que el sistema con 5 colectores es capaz de abastecer
completamente la demanda del proceso de secado del centro, mientras que los sistemas con
3 v 4 colectores no son capaces de proveer la energia necesaria un 36 % y un 9% de los dias,
respectivamente.

Por otro lado, se observa que la efectividad es mayor al 90 % el 71%, 89% y 94 % de
los dias para sistemas con 3, 4 y 5 colectores, respectivamente. Tomando en cuenta el 12 %
de dias criticos, se observa que la diferencia en términos de efectividad de secado entre los
sistemas con 4 y 5 colectores no es significativa. Respecto de la fracciéon solar diaria, en la
figura 4.9 se presenta su probabilidad acumulada para las tres alternativas evaluadas.
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Figura 4.9: Probabilidad acumulada de la fracciéon solar diaria para sistemas con 3, 4y 5
colectores ETC-HP.

Se observa que con 3 colectores se requiere energia auxiliar todos los dias del afo, con 4
colectores el 67 % de los dias y con 5 colectores solo el 26 %. Si no se considera el 12% de
dias criticos, se tiene una fraccion solar diaria minima de 73 %, 86 % y 97 % para cada caso,
lo que indica que en términos de fraccion solar la diferencia entre las alternativas con 4 y 5
colectores si es significativa.

En la tabla 4.1 se presentan la energia aportada por cada sistema y su costo unitario
(definido segtin la ecuacion 3.21), para cuyo célculo sélo se consideran el costo de los colectores
y el estanque (sin IVA). Para determinar la energia total aportada, se consideran 216 dias
de trabajo efectivos y valores promedio para la fraccion solar diaria y la energia aportada al
proceso de secado al dia, excluyendo los 45 dias de menor fracciéon solar.

Tabla 4.1: Costo unitario de las alternativas evaluadas con colectores ETC-HP.

Nuamero de | Volumen de | Costo de colectores Energia Costo
colectores | acumulacién y estanque aportada unitario
ETC-HP 1] [USD] [kWh /ano] | [USD/(kWh/ano)|

3 800 7.200 8.845 0,814
4 1.500 8.880 10.163 0,874
5 3.000 12.258 10.956 1,119
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El aumento del costo unitario entre el sistema con 3 colectores y el sistema con 4 colectores
es de un 7%, mientras que entre este dltimo y el sistema con 5 colectores es de un 28 %.
Tomando en cuenta esto y lo analizado respecto de las contribuciones de cada alternativa
a las demandas de calor del centro, se considera una configuracién ideal de 4 colectores
con un volumen de acumulacion de 1.500 litros. La alternativa con 5 colectores, ademas de
presentar un costo unitario superior, requiere de un estanque muy grande, lo cual puede
complicar su traslado a un lugar de dificil acceso como Visviri, y, por otro lado, podria
generar problemas por sobrecalentamiento de los colectores y/o el estanque si la demanda
considerada se encuentra sobrestimada.

4.3. Evaluaciéon del uso de colectores planos

En la figura 4.10 se presentan la fraccion solar anual y el tiempo de sobrecalentamiento del
estanque en funcion del volumen de acumulacién, para un sistema con 8 colectores planos.
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Figura 4.10: Fraccion solar anual y tiempo de sobrecalentamiento del estanque en funciéon
del volumen de acumulacién, para un sistema con 8 colectores FPC.

Se observa que para un volumen de 1.500 litros no se registran horas de sobrecalentamiento
del estanque y se tiene una fraccion solar anual del 94,9 %, igual a la obtenida con 4 colectores
ETC-HP. En las figuras 4.11 y 4.12 se presentan las probabilidades acumuladas de la fraccion
solar diaria y la efectividad de secado diaria, respectivamente, para sistemas con 4 colectores
ETC-HP y 8 colectores FPC, ambos con 1.500 litros de acumulacion.

95



80%

70%

60%

50%

40%

30%

Probabilidad acumulada

20%
10%

0%

Figura 4.11:

25%

20%

15%

10%

Probabilidad acumulada

5%

0%

—4 ETC-HP

. 8 FPC

-
- '__f
_d’-,.f--

e

50% 60% 70% 80% 90%

Fraccién solar diaria

Comparacion de la fraccion solar diaria para sistemas con colectores ETC-HP

y FPC.

—4ETC-HP

8 FPC

40% 50% 60% 70% 80% 90%

Efectividad de secado diaria

Figura 4.12: Comparacion de la efectividad de secado diaria para sistemas con colectores

ETC-HP y FPC.

o6



Se observa una fracciéon solar diaria con una probabilidad acumulada muy similar en
ambos casos. Sin embargo, el sistema con colectores planos presenta una mayor contribucion
al proceso de secado, con una efectividad del 100 % el 84 % de los dias del ano, superior al
79 % observado para el sistema con colectores ETC-HP. En la tabla 4.2 se presenta el costo
unitario de cada alternativa.

Tabla 4.2: Costo unitario de sistemas con colectores ETC-HP y FPC.

ETC-HP | FPC
Numero de colectores 4 8
Volumen de acumulacion |l 1.500 1.500
Costo de colectores y estanque [USD| 8.800 9.220
Energia aportada [kWh /ano| 10.163 | 10.473
Costo unitario [USD/(kWh /ano)] 0,874 0,880

Se observa que el uso de colectores planos no presenta beneficios econémicos, ya que su cos-
to unitario es superior al del sistema con colectores de tubos evacuados, aunque la diferencia
es practicamente despreciable. Debido a esto, y considerando las importantes ventajas prac-
ticas que presentan los colectores de tubos evacuados tipo heat pipe, descritas en la seccidon
2.5.1, se descarta la utilizaciéon de colectores planos.

4.4. Diseno detallado

4.4.1. Diagrama de disposiciéon y P&ID

En la figura 4.13 se presenta la vista en planta del diagrama de disposicion del sistema.
Este diagrama es generado a partir del plano de disposiciéon general entregado por Ayllu
Solar.

El diagrama muestra una versiéon simplificada del sistema, donde so6lo se presentan los
colectores y el estanque. A partir de este diagrama se estima una longitud del circuito de
colectores de 35 metros, mientras que para los circuitos entre el estanque y los intercambia-
dores de placas se considera una longitud de 3 metros. A falta de informacién respecto de la
ubicacion de la maquina de lavado y la cAmara de secado, tanto para el circuito de consumo
como para el circuito estanque-secado se estima una longitud de 20 metros.

En la figura 4.14 se presenta el diagrama P&ID del sistema, cuya simbologia se indica en
la figura 4.15, a continuacion. Se consideran dos véalvulas de corte y una unién americana (no
indicada en el diagrama) por cada elemento que requiera poder ser aislado para realizar su
mantencion o reemplazo; como las bombas, los colectores, los intercambiadores de calor y el
estanque. Por otro lado, se incluye una valvula de seguridad y un vaso de expansion en cada
circuito cerrado, ademaés de valvulas de equilibrado para regular caudales.
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Figura 4.13: Diagrama de disposicién del sistema en el centro de procesamiento.
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4.4.2. Diametros de tuberias y aislamiento térmico

Los diametros seleccionados para cada circuito se presentan en la tabla 4.3, junto con sus
velocidades y pérdidas de carga unitarias, las cuales se encuentran en el rango recomendado.

Tabla 4.3: Diametros seleccionados, velocidades y pérdidas de carga unitarias.

Disdmetro Didmetro | Velocidad | Pérdida de carga

Circuito nominal interior | del fluido unitaria

- T [mm] [m/s] [Pa/m]|
olectores 3/4 20,6 0,53 220,8
Estanque-colectores 1/2" 14,5 0,48 2204
Estanque-consumo 1" 26,8 0,69 199.,9
Estanque-secado 1/2" 14,5 0,32 106,7
Consumo 3/4" 20,6 0,60 241,5

Para el aislamiento de las tuberias se consideran tubos de espuma elastomérica de con-
ductividad térmica 0,033 W/(mK) a 50°C. Para las tuberias de 1/2” se consideran 19 mm
de espesor del aislamiento, y para las tuberias de 3/4” y 1” se consideran 25 mm de espesor,
segun especificado en la ficha técnica del producto, la cual se incluye en el anexo D.

4.4.3. Simulacién con pérdidas de calor en tuberias

Para el célculo de las pérdidas de calor del estanque y los circuitos ubicados al interior
del centro de procesamiento, se estima una temperatura de entorno promedio de 15°C. El
coeficiente de pérdidas del estanque se ajusta considerando la conveccion natural del aire y
la radiacion térmica, sin embargo, atun despreciando las resistencias térmicas asociadas a la
conveccion del agua, la conduccion a través de la pared metalica y el factor de ensuciamiento.
Los coeficientes resultantes se presentan en la tabla 4.4.

Tabla 4.4: Coeficientes globales de pérdidas térmicas estimados.

Coeficiente global de pérdidas térmicas
referido a la superficie interior
[W/m?K]
Estanque 0,62
Circuito de colectores 2,64
Circuito estanque-colectores 2,78
Circuito estanque-consumo 1,87
Circuito estanque-secado 2,83
Circuito de consumo 1,76

En la figura 4.16 se presentan las probabilidades acumuladas de la efectividad de secado
y la fraccion solar diarias, y en la figura 4.17 se indican sus valores mensuales.
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Se observa una reduccién notoria en la fracciéon solar, con valores mensuales que no alcan-
zan el 95 % y con requerimiento de energia auxiliar todos los dias del afio, lo que se traduce en
una caida de 9 puntos porcentuales en la fracciéon solar anual. Respecto de la efectividad de
secado, el efecto es menos relevante, registrandose efectividades mensuales superiores al 90 %
todos los meses del ano a excepcion de enero y febrero, meses criticos por la alta nubosidad
y humedad del aire que presentan.

Descartando los 45 dias de peor fracciéon solar, se tienen los valores anuales de estos
indicadores y la energia aportada por el sistema al ano, considerando 216 dias de trabajo

efectivos. Estos resultados se presentan en la tabla 4.5.

Tabla 4.5: Indicadores anuales y energia total aportada por el sistema al ano.

Fracciéon solar anual

Efectividad de secado anual

Energia aportada a las demandas de agua caliente [kWh /ano|

Energia aportada al proceso de secado [kWh/ano|
Energia total aportada [kWh/ano]

88,4 %
96,6 %
3.080
6.062
9.142

4.4.4.

Intercambiadores de calor

En la tabla 4.6 se presentan las condiciones de operacién promedio de los intercambiadores
de calor, los cuales se designan mediante la siguiente codificacion:

e IC-1: intercambiador de calor de placas entre los colectores y el estanque.

e IC-2: intercambiador de calor de placas entre el estanque y el circuito de consumo.

e [C-3: intercambiador de calor de flujo cruzado.

Tabla 4.6: Condiciones de operacién promedio de los intercambiadores de calor.

IC-1 IC-2 IC-3
Fluido Agua con PG! | Agua | Agua Agua Agua | Aire
Caudal [m?/h) 0,64 0,28 | 1,40 0,69 0,19 | 205
Temperatura de entrada [°C] 71 52 62 10 61 6
Temperatura de salida [°C] 64 66 42 49 56 39
Presion de trabajo |barg] 2,0 2,0 2,0 | Presion APR | 2,0 | 0,0
Potencia [kW] 4,5 31,7 1,1

Las caracteristicas relevantes de los intercambiadores de placas seleccionados se presentan

en la tabla 4.7, a continuacion.

IPropilenglicol
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Tabla 4.7: Caracteristicas de los intercambiadores de calor de placas seleccionados.

IC-1 IC-2
Marca Cipriani | Cipriani
N° de placas 9 19
Pérdidas de carga circuito caliente [mca| | 0,184 0,232
Pérdidas de carga circuito frio [mcal 0,045 0,057
Maéxima presion admisible [barg| 10 10

4.4.5. Bombas

En la tabla 4.8 se presentan las pérdidas de carga estimadas para cada circuito y el punto
de operacion nominal de la bomba correspondiente. Las pérdidas de carga en colectores e
intercambiadores de calor se incluyen como pérdidas secundarias.

Tabla 4.8: Pérdidas de carga estimadas y puntos de operaciéon nominales de las bombas.

. Pérdidas de carga | Pérdidas de carga | TDH | Caudal
Circuito . . . 3
primarias [mca] | secundarias [mca| | [mca] | [m?®/h]
Colectores 0,79 0,40 1,43 0,64
Estanque-colectores 0,08 0,12 0,22 0,29
Estanque-consumo 0,06 0,38 0,53 1,40
Estanque-secado 0,22 0,04 0,31 0,19

Para todos los casos se seleccionan bombas marca Wilo modelo Star-RS 25/2, las cuales
son bombas circuladoras de tres velocidades que soportan temperaturas de hasta 110°C. En
la tabla 4.9 se presentan las alturas dinamicas reales, la potencia eléctrica para los caudales
de diseno y el consumo eléctrico estimado. Los valores presentados se obtienen de las curvas
de operacién indicadas en la ficha técnica del producto, la cual se incluye en el anexo E.

Tabla 4.9: Puntos de operacion reales, potencia y consumo eléctrico de las bombas.

o Caudal | Velocidad | TDH real | L otencia | Consumo
Circuito [m? /h] [rpm] [mcal eléctrica | eléctrico
[W] [kWh /ano]
Colectores 0,64 2.250 2,0 40 82
Estanque-colectores 0,29 1.660 0,9 17 35
Estanque-consumo 1,40 2.210 0,7 28 3
Estanque-secado 0,19 1.660 1,1 17 88

Las alturas dinamicas reales son mayores a las nominales, por lo que en la préctica las
pérdidas de carga se ajustan manualmente mediante valvulas de equilibrado para conseguir
el caudal requerido. Por otro lado, el NPSH requerido de estas bombas depende de la tem-
peratura de trabajo, de manera que, considerando las temperaturas maximas de los circuitos
més un margen de holgura, se tiene un valor de 10 m en todos los casos.
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4.5. Respuesta del sistema ante variabilidad anual

En la figura 4.18 se presentan la insolaciéon anual y la respuesta del sistema en términos de
su fraccion solar y efectividad de secado anuales, ambas determinadas sin considerar los 45
dias de menor fraccion solar, ante condiciones meteorologicas de cuatro anos distintos. Para
los anos 2013, 2014 y 2015 se consideran datos de irradiancia del Explorador Solar y datos
de temperatura ambiente del INTA.
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Figura 4.18: Variaciéon de la fraccion solar y la efectividad de secado ante variabilidad anual
de condiciones meteorologicas.

Se observa que ambos indicadores presentan una baja variabilidad. Para los tres anos
evaluados, la fraccién solar anual es menor a la estimada para el TMY, no obstante, con una
diferencia maxima de so6lo 2,2 puntos para el ano 2015. La menor efectividad de secado se
registra para el mismo ano, el cual corresponde al anio de menor insolaciéon anual.

En general, se observa que existe una relaciéon directa entre la insolacion anual y el desem-
peno del sistema, con la excepcion del ano 2014, para el cual la efectividad de secado es
mayor a la del TMY, a pesar de registrar una insolacion anual menor, lo que puede atribuirse
a una menor humedad del aire.
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4.6. Evaluacidon econémica

4.6.1. Costo de inversion

En la tabla 4.10 se presentan los costos y el porcentaje de incidencia en la inversion total
de cada componente del sistema. La inversion estimada equivale a 1.103 EUR por m? de area
bruta, valor superior al rango indicado por Mauthner para sistemas de area bruta en el rango
12-24 m?.

Tabla 4.10: Desglose del costo de inversion estimado.

Componente Costo sin IVA [USD] | Incidencia | %]
Colectores 6.180 28,3
Estanque 2.700 12,4
Intercambiadores de calor 1.154 5,3
Bombas 684 3,1
Tuberias y aislamiento térmico 878 4,0
Propilenglicol 115 0,5
Valvulas 2.490 11,4
Codos, reducciones y uniones americanas 243 1,1
Vasos de expansion y vaso tampon 382 1,7
Instrumentos y controladores 432 2,0
Instalacion 6.586 30,1

Inversion total sin IVA = 21.844 USD
Inversion total con IVA = 25.995 USD

4.6.2. Costo nivelado de la energia

La energia total aportada por el sistema solar térmico en el ano meteorolégico tipico
considerado, dados 216 dias de trabajo efectivos, es de 9.142 kWh. Esto equivale a una
produccién anual de 462 kWh por m? de area bruta, un 40 % superior a lo indicado por
Mauthner, lo que se atribuye a la alta fraccion solar y efectividad de secado registradas.

En la figura 4.19 se presentan los costos nivelados de la energia generada por el sistema
solar térmico y el sistema alternativo en base a GLP, en funcién del tiempo de vida util. En
ambos casos se considera una tasa de descuento del 3%, la cual se estima adecuada para
este caso, ya que el proyecto no persigue fines de lucro, sino que busca dar soluciéon a una
necesidad social.
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Figura 4.19: Costo nivelado de la energia en funcion del tiempo de vida ttil, considerando
una tasa de descuento del 3 %.

Se observa que a partir de una vida 1til de 17 anos, el costo nivelado de la energia solar
es inferior al del sistema alternativo. Para una vida ttil de 25 anos se tiene un costo nivelado
de la energia solar de 181 USD/MWh, valor dentro del rango indicado por Mauthner y
notoriamente inferior al costo nivelado de la energia generada mediante GLP.

4.7. Propuesta alternativa

Dado que la demanda del proceso de secado comprende la mayor parte del calor total
demandado por el centro de procesamiento, se propone reducir el aporte del sistema solar
térmico a este proceso, con el fin de disminuir el alto costo de inversion observado. Esta
propuesta se sustenta en la posibilidad de suministrar calor para el proceso de secado mediante
colectores solares de aire, entre otras alternativas, de manera que el sistema solar térmico
cumpla una funcién meramente de apoyo en este aspecto.

Se propone reducir a la mitad el nimero de colectores, dado que éstos presentan la mayor
incidencia en la inversion luego del costo de instalacion, y determinar en qué porcentaje debe
disminuirse el aporte energético al proceso de secado para mantener una fracciéon solar anual
del mismo orden que la del sistema anteriormente estudiado. Esto se modela reduciendo la
masa de lana a secar al dia, con lo cual se ven modificados el flujo de aire, la efectividad del
intercambiador de flujo cruzado y, por consiguiente, el calor aportado al proceso.
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Considerando secar 10 kg de lana al dia (una cuarta parte de lo originalmente contemplado)
mediante el calor aportado por un sistema con 2 colectores ETC-HP, se tiene un volumen
de acumulaciéon 6ptimo, en términos de fraccion solar anual, de 500 litros. Los resultados
obtenidos de la simulacion transiente de este sistema, descartando los 45 dias de peor fraccion
solar y considerando 216 dias de trabajo efectivos al ano, se presentan en la tabla 4.11.

Tabla 4.11: Fraccion solar anual y energia aportada al ano por el sistema alternativo

propuesto.
Fraccion solar anual 93,3 %
Energia aportada a las demandas de agua caliente [kWh/ano| | 3.250
Energia aportada al proceso de secado [kWh/afio| 1.714
Energia total aportada [kWh /afo| 4.963

Para este sistema alternativo se estima una inversion total con IVA de 21.031 USD, y un
costo nivelado de la energia de 277 USD/MWh, considerando una tasa de descuento del 3% y
una vida ttil de 25 anos. Se observa que el costo de inversion decrece en un 19 % respecto del
sistema antes propuesto, sin embargo, el LCOE aumenta en un 53 % producto de la reduccion
en la energia aportada. El LCOE observado supera al del sistema en base a GLP, por lo que
se considera que esta propuesta alternativa no es econémicamente rentable. Este resultado
se debe, principalmente, al alto costo de instalacion estimado para el sitema solar térmico.
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Capitulo 5

Conclusiones

Se ha cumplido el objetivo general de este trabajo, generando una propuesta de diseno
de un sistema solar térmico para suministrar calor para los procesos de lavado y secado de
lana en Visviri, ademés de abastecer de agua caliente sanitaria al centro de procesamiento. El
sistema propuesto consta de 4 colectores de tubos evacuados tipo heat pipe con acumulacion
de calor por medio de un estanque presurizado de 1.500 litros, el cual suministra energia a
los consumos por medio de intercambiadores de calor de placas y de flujo cruzado.

Respecto de los objetivos especificos:

Se han identificado los requerimientos de los procesos de lavado y secado de lana de
camélidos. En base a la revision bibliografica realizada, se tiene que para el lavado se
requieren, por kg de lana, entre 6 y 8 litros de agua a una temperatura de entre 40 y
55°C; mientras que para el secado se tiene una humedad ideal del 13% a la salida, de
lo cual se estima necesario extraer 25,3 kg de agua al dia.

Se han propuesto alternativas técnicas de solucién a los requerimientos de calor del
centro. Dadas las temperaturas requeridas, se propone utilizar colectores solares no
concentradores, y, producto de la incierta calidad del agua potable rural, se propone
utilizar un estanque de acumulaciéon con agua tratada en su interior, de manera que el
calor se transfiera en forma indirecta hacia los consumos.

Se ha desarrollado un modelo computacional en TRNSYS 17, programa diseniado es-
pecialmente para estudiar sistemas solares mediante una simulaciéon de su respuesta en
régimen transiente.

Se han evaluado tres alternativas con colectores de tubos evacuados tipo heat pipe y
una alternativa con colectores planos en base a simulaciones transientes, las cuales
consideran datos meteorologicos correspondientes al TMY generado por el Explorador
Solar, con valores de temperatura ambiente corregidos en base a mediciones del INTA.

Se ha seleccionado la mejor alternativa mediante un analisis paramétrico respecto del
ntmero de colectores y el volumen de acumulacion. El sistema propuesto es capaz de
suministrar alrededor del 88 % del calor anual necesario para el proceso de lavado y el
abastecimiento de agua caliente sanitaria, ademés de permitir una remociéon de agua
mediante secado cercana al 97 % de lo requerido.
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e Se ha realizado una evaluacién econémica, la cual indica que el sistema propuesto es
rentable frente a un sistema alternativo en base a GLP, con un retorno de la inversiéon
a los 17 anos a una tasa de descuento del 3 %, la cual se considera adecuada al tratarse
de un proyecto no lucrativo.

Cabe destacar que, mediante el trabajo realizado, se ha demostrado que los colectores de
tubos evacuados tipo heat pipe presentan una mejor eficiencia que los colectores planos ante
los bajos niveles de temperatura ambiente registrados en Visviri. Esto se traduce en una leve
ventaja econdmica, lo cual se suma a las ventajas practicas de los colectores de tubos de
calor: ofrecen facilidad de montaje y mantencién, acumulan menos polvo y presentan una
mejor respuesta ante condiciones de estancamiento.

Dados los resultados obtenidos, se recomienda implementar el sistema propuesto en Visviri,
ya que éste no solo representa una alternativa amigable con el medio ambiente, sino que
ademés presenta beneficios econémicos a largo plazo. Sin embargo, debido al alto costo de
instalacion estimado, estos beneficios econdémicos se reducen al disminuir el aporte al proceso
de secado, por lo que, en caso de no requerir de un aporte significativo a la demanda de este
proceso, no se recomienda implementar un sistema de este tipo.

Del trabajo realizado se extraen importantes lecciones en relacion al disenio de sistemas
solares térmicos. En primer lugar, se observa la importancia de definir adecuadamente la
demanda a satisfacer, ya que variables como la temperatura y la distribucién horaria de la
demanda inciden fuertemente en el dimensionamiento del sistema. Esto, sumado a una buena
simulacion en régimen transiente, permite evitar un diseno excesivamente sobredimensionado,
lo cual no sélo se traduce en un costo de inversion alto, sino que ademas, en la préctica, genera
problemas por sobrecalentamiento. Por otro lado, se observa la importancia de considerar
pérdidas de calor en las tuberias, lo cual, en el caso estudiado, reduce la fracciéon solar anual
en 9 puntos porcentuales.

Es necesario advertir que el diseno propuesto no constituye una version definitiva. Los
equipos que conforman el sistema solar térmico han sido preseleccionados con el fin de eva-
luar técnica y econdémicamente el proyecto, no obstante, la seleccion definitiva escapa a los
alcances de este trabajo. Por otro lado, en este trabajo no se aborda el diseno en detalle del
intercambiador de flujo cruzado, el cual debe fabricarse al no ser un producto estandarizado,
ni las especificaciones del sistema de energia auxiliar, el cual podria consistir simplemente en
una resistencia eléctrica.

Se espera que el trabajo realizado esté alineado con los requerimientos del proyecto Ayllu
Solar, de manera que el sistema propuesto pueda implementarse en el proyecto y sirva como
ejemplo para hacer de la energia solar una alternativa atractiva para el suministro de energia
térmica en la region.
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Anexo A: Ficha técnica de la maquina de lavado

E] Electrolux PROFESSIONAL LAUNDRY

Lavadora Alto Centrifugado
W5130H

-BIE:

Caracteristicas y ventajas — _ =%
. Caracteristicas de Compass Pro" : -f.-'.] =l e

- Pantalla grande con botoén selector para fécil seleccion de programa 8 %

- Seleccion de idioma = ==
- Botones de seleccién y otras opciones para los programas de lavado

mas frecuentes
- Bloques de programas de lavado optimizados en cuanto a ahorro,
rendimiento y tiempo. (Disponible en programas generales)

« AS - Ahorro automdtico (AS por sus siglas en inglés):

- La maquina pesa la ropa y regula la cantidad de agua y la energia
que se van a utilizar en funcion de la carga. Esto se traduce en un
importante ahorro si la maquina no estd totalmente llena.
(Disponible en programas generales)

Consumos extremadamente bajos de agua y energia

(consulte la siguiente tabla)

Cubeta de detergente con cuatro compartimentos para la dosificacion

manual del detergente en polvo o liquido — |

Centrifugado muy eficaz en el secado de la carga |
Puerta con junta y bisagras de gran resistencia

Acero inoxidable y galvanizado en todas las piezas importantes para I |
conseguir un alto nivel de proteccién contra la oxidacion

- Power Balance:
- Maximiza la fuerza de extraccion, garantizando asi un centrifugado
mdads eficaz y un mayor ahorro en el secado S o - -
- Minimiza la tension en la maquina, con un funcionamiento carente de Las imagenes mostradas solamente son representaciones del
problemas y un aumento de la vida util de la misma producto y pueden darse variaciones.
- Reduce las vibraciones, permitiendo asi instalar la maquina en
cualquier ubicacion

Opciones principales
Suministro automdtico de detergente liquido (tarjeta E / S opcional)
Conexidn a sistema de reservas- / pago o de contador de monedas

Sistema de equilibrado dindmico (Dynamic Balancing System™)
que elimina ruidos y vibraciones

Especificaciones principales W5130H
Capacidad max. factor de llenado 1:9 kg/Ib 14/30
Volumen del tambor, litros 130
didmetro @ mm 650

Centrifugado rom ms
Factor G 450
Alternativas de calentamiento estandar electricidad kW 13.0

vapor X

sin calent. X
Datos de consumo “Normal 60°C” El Vapor***
Ahorro* Carga completa, 14 kg | Media carga®, 7 kg Carga completa, 14 kg Media carga**, 7 kg
Tiempo total min 49 45 49 45
Consumo de agua (fria+caliente) litros 90+22 48412 112+0 60+0
Consumo de energia (motor/calentamiento/agua caliente) kWh 0.3/0.65/1.4 | 0.3/0.35/0.75 0.3/- 0.3/-
Consumo de vapor kg - - 3 1.65
Humedad residual % 48 49 48 49

Temperatura de agua fria 15 °C y caliente 65 °C.

* Programas con AS’
** En funcién de la presion del vapor.

Certificados ISO 9001 e I1SO 14001, y homologacién IP 24D.
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Conexidn eléctrica

[{] Electrolux

Alternativa Tension principal Potencia Potencia total Fusible
calentamiento calorifica recomendadode
Hz kW kW A

Calentamiento 220-240V 1~ 50/60 13.0 13.3 63

eléctrico 220-240V 3 ~ 50/60 13.0 13.3 35
380-415V 3N~ 50/60 13.0 13.3 20
440V 3 ~ 60 13.0 13.3 20
480V 3 ~ 60 13.0 133 20

Vapor o 220-480V 1~ 50/60 - 12 10

sin calentamiento

Conexiones de agua y vapor WS5130H

Vdlvulas de agua DN 20

Presion del agua kPa 200-600

Capacidad a 300 kPa I/min 20

Vdalvula de descarga @ mm 75

Capacidad de descarga 1/min 170

Vdlvula de vapor DN 15

Presion de vapor kPa 300-600

Tomas para detergente liquido 5

Requisitos del suelo

Frecuencia de la fuerza dindmica Hz 18.6

Carga sobre el suelo en extraccion maxima kN 31+05

Niveles de sonido

Nivel de emision acustica*

Lavado dB(A) <70

Centrifugado dB(A) 79

Emisién de calor

% de potencia instalada, max. 5

Datos de transporte**

Peso kg neto 263

Volumen de transporte m3 1.37

Accesorios

Base para elevar la maquina X

Kit de mangueras de entrada de agua y/o vapor X

Colector de pelusa X

Dimensiones en mm

A Anchura 910

B Profundidad 821

C Altura 1340

D 491

E 1331

F 1044

G 160

H 1243

| 377

J 297

K 1223

L 123

M 282

N 100

(o] 302

1 Panel de control 7 Descarga

2 Abertura de la puerta @ 395 mm 8 Conexiones de entrada de liquidos

3 Cubeta del detergente 9 Conexion eléctrica

4 Agua fria 10 Conexién de vapor

5 Agua caliente

6 Redtilizacion del agua

Panel frontal y paneles laterales en gris claro y azul (RAL 260 70 05, 250 60 30)

Nivel de presion acustica de emisiones ponderada en A en los lugares de trabajo.

* Datos medios. El peso/volumen de transporte una vez embalado depende de la configuracion
Pongase en contacto con el departamento de logistica para conocer las medidas exactas.

www.electrolux.com/professional

Share more of our thinking at www.electrolux.com
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Anexo B: Ficha técnica del colector solar seleccionado

Solartechnik
Priifung 7
Forschung

Solar Collector Factsheet
Hitek-Solar NSC-58-30

Modelo NSC-58-30
Tipo Colector tubular
Fabricante Wuxi High New Tech
Industrial Development Company
Direccién No. 25 Zhujiang Road
CN-214028 Wuxi
Teléfono +86 510 8521 7266
Telefax +86 510 8522 6461
Email wuxisolar@vip.sina.com
Internet www.hitek-solar.com
Fecha de ensayo 08.2008
M Ensayo de rendimiento EN12975:2006
o @j Solar Keymark
M Ensayo de durabilidad EN12975:2006 =
Dimensiones Datos técnicos
Longitud total 1.990 m Caudal minimo 120 I/h
Anchura total 2487 m Caudal nominal 180 I/h
Superficie bruta 4.949 m? Caudal maximo 300 I’h
Area de apertura 2.800 m? Contenido de fluido 181
Area de absorbedor 2.401 m? Presién maxima de operacion 8 bar
Peso vacio 102 kg Temperatura de estancamiento 187 °C
Montaje del captador Informaciones adicionales
M  En tejado con inclinacién M  Mddulos disponibles en diversos tamarios
O Integrado en tejado con inclinacién O Cubierta intercambiable
M Sobre tejado plano con estructura Conexiones hidraulicas
O Alafachada Tubo de cobre, diametro nominal 22 mm
g 1 Cubierta

2 Chapa para la conduccién del calor
3 Tubo de calor

4 Vacio

5 Absorbedor

SPF Testing, Institut fiir Solartechnik SPF, Hochschule fiir Technik Rapperswil HSR, CH-8640 Rapperswil, Switzerland
17.09.2008 / SCFv3.01es www.solarenergy.ch Pagina 1/2
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Solartechnik 7
P F Priifung
Forschung

Rendimiento maximo Wyeax Eficiencia relativa n
[kW] 2.0 Irradiacién solar G=1000 W/n? 1.0 Irradiacion solar G=800W/n?
1.8
16 08 —
14
12 06 \\\\
08 o —
. —
0.6 I a——
\
0.4 0.2 E——
0.2
0.0 0.0
0 20 40 60 80 T,T,. 0 0.02 0.04 0.06 0.08 T,
Rendimiento maximo Wpeax 1846 W Area referencia Total Apertura Absorbedor
Capacidad térmica* 33.7 kJIK No 0.373 0.659 0.769
Caudal usado para los ensayos 160 I/h a, [WK'm?] 1.22 2.16 2.52

Fluido de transferencia de calor Agua-Glicol 33.3% a, [WK’m™ 0.0051 0.0091 0.0106

*) Capacidad térmica especifica C del captador sin liquido, determinado seguin 6.1.6.2 del EN12975-2:2006

Modificador del angulo IAM Caida de presion Ap

16 [Pa] 1200
L
14 1000
1.2
10 —| 800
—
0.8 600
06 400
0.4 — IAMT
02 | —— AML \ 200 e
0.0 ! — 0
0 10 20 30 40 50 60 70 80 2] 0 50 100 150 200 250 [I/h]
K1, transversal IAM a 50° 1.44 Caida de presion para caudal nominal:
K2, longitudinal IAM a 50° 0.95 Ap =424 Pa (T=20°C)
SPF Simulacion de sistemas con Polysun
Breve descripcion del sistema Superficie requerida**  Rendimiento
Clima: Suiza central, orientacion del captador: Sur, Numero de captadores solar**
agua fria 10°C, agua caliente sanitaria 50°
Agua caliente sanitaria: Fss* = 60% 2
Deposito 450 litros, Inclinacion del captador 45°, 471 m 542 kWh/m2
Necesidad diaria de energia 10 kWh (4-6 personas), 1.7 captadores

Necesidad energética del sistema de referencia 4200 kWh/afio

Precalentamiento del ACS: Fss* = 25%

2 depositos: 1500 litros & 2500 litros, Inclinacion del captador 30°, 62.9 m?
Agua caliente sanitaria 10’000 I/dia (200 personas),
Pérdida diaria de calor (circulacién & depésito) 60 kWh, 22.5 captadores
Necesidad energética del sistema de referencia 191'700 kWh/afio

Calefaccion de espacio: Fss* = 25%

Almacenamiento combinado 1200 litros, Inclinacion del captador 45°,

Necesidad diaria de energia 10 kWh (4-6 personas), Edificio 200 m?, 13.6 m2
Construccion intermedia fuerte, bien aislada,

Necesidades potencia de calentamiento 5.8 kW (temperatura exterior -8°C), 4.9 captadores
Necesidades energéticas de calentamiento 12140 kWh/afio,

Necesidades energética del sistema referencia 16340 kWh/afio

764 KWh/m?

400 kWh/m?

*)  Fractional solar savings: Fraccion de la energia final que, gracias al sistema solar, puede ser ahorrada comparada con un sistema de referencia.
**) La necesidad en superficie y el rendimiento solar son definidos en relacion a la superficie de abertura.

SPF Testing, Institut fiir Solartechnik SPF, Hochschule fiir Technik Rapperswil HSR, CH-8640 Rapperswil, Switzerland
17.09.2008 / SCFv3.0es www.solarenergy.ch Pagina 2/2
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Anexo C: Ficha técnica del estanque seleccionado
7

Technical Features

Cylinder

Heat exchangers
[ ]

Insulation

s 1*’1” :

—
‘1—\.——-

=, P

Models: BG800/ BG1000/ BG1500/ BG2000/ BG3000/ BG5000;
Maximum Working Pressure: 10 bar;

Maximum Working Temperature: 95°C;

Fluid: Domestic Hot Water (DHW).

ELBI BG cylinders are in compliance with European Directive No. 3.3 - 97/23/EC (PED)

Heating Surface: 1.80/ 2.50/ 3.20/ 4.50 m %
Fluid: Heated Water

Maximum Working Pressure: 12 bar;
Maximum Working Temperature: 110°C

The Supplementary coils must be ordered separately (the assembly of the heat
exchangers is under the installer’s responsibility).

Material:
= BG800+BG1000
= Injected Polyurethane c/w 95% closed cells;
m Thickness: 50 mm.
= Minimum Density 40 kg/m3;
= Thermal Conductivity: 23,5 mW/m °K;
= DIN 4102 Combustion Category: B3;
m Cover (External finish): RAL9006 grey Polystyrene.
= BG1500+BG5000
= Material: Expanded soft open cells polyurethane.
m Thickness: 50 mm.
m Thermal Conductivity 39 mW/mK;
m External finish : PVC white colour RAL9016.

Dimensional information

/ -----------------

{ 800 900 1.1/2"  3/4"
_If 1000 800 900 2035 50 975 1200 1505 1565 1730 0 1.1/2"  3/4"

1500 1000 1100 2465 500 590 900 1125 1350 1575 1800 2030 2060 565 2.1/2" 2"
2000 1100 1200 2435 470 560 870 1095 1320 1545 1770 2000 2030 500 2.1/2" 2.1/2"
3000 1250 1350 2770 485 575 885 1110 1335 1560 1785 2215 2345 510 2.1/2" 2.1/2"
5000 1600 1700 2920 570 660 970 1195 1420 1645 1870 2300 2430 615 2.1/2" 2.1/2"

DN1: Draw-offs (DHW); DN2: 3/4” (Controls: Thermometer, Thermostat); DN3: 1 1/2” (Mains Water supply); DN4: 1 1/2” (Magnesium
Anode); DN5: 1 1/2” (Immersion Heater); DN6: 1 1/2” (Magnesium Anode); DN7: 1 1/2” (Supplemental Connection); DN8: Drain;
F1- F2-F3: Opening I.D. mm. 210 (c/w blind flange).
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BG 800 - 1000

Dc
DN1
DN6
D)
DN5
[eB]
T
DN4
D)
DN3
[on) DN8
[e]

DN2

DN2

BG 1500 - 2000 - 3000 - 5000

Dc

DN2

DN2
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Anexo D: Ficha técnica del aislamiento térmico de las tu-
berias

TUBOS, PLANCHAS Y CINTAS AUTOADHESIVAS

ESPUMA
ELASTOMERICA

DATOS TECNICOS FORMATOS

* (oeficiente de conductividad térmica (lambda): 0,029 W/mk. a 0 °C;

0,031W/mk a 20 °C; 0,033 W/mk a 50 °C. PLANCHAS DE ESPUMA ELASTOMERICA

* Rango operativo de -60 °Cy +105 °C. ‘ Espesor Ancho M2 x rollo ‘
9mm mt 18
« Resistencia a la difusion >7000).
esistencia a la difusion de vapor de agua ( p=7000) . nt 5
* Resistencia al fuego auto extinguible, clasificacion B-1 Din 4102. 19mm T 3
PROPIEDADES 25mm mt 6
32mm Tmt 5

« Alta resistencia mecanica.

‘ Espesor Ancho Mxrollo ‘
* Altaflexibilidad y facil instalacion. 3mm 50mm 10mt
« Antivibracion. 3mm 50mm 15mt

* Anti corrosion.
« Anti condensacion.

DETALLE DE EMBALAJE, DIMENSIONES Y TOLERANCIAS DE TUBOS DE ESPUMA ELASTOMERICA

Tolerancia @ interno
del aislamiento mm

0 Interno
nominal del
aislamiento

CobrePulg | FierroPulg | Plasticomm

6mm 6585 ' : : 52 -
10mm 85105 38" I : 38 19 -
12mm 13145 0 - - -

15mm 16518 518" 308" 1 - 128

18mm 19521 34" - - - 120

22mm 225245 8 n' 2 - %

28mm 2931 118" 7 - -

35mm 3639 138" i ) - @ |

42mm 4346 1568 | 11 40 -

48mm 50-53 - 172" - -

S4mm 55-58 218" - 50 -

60mm 62-65.5 238" 2 -

66mm 67-705 258" - 6 -

76mm 7882 g s 75 -

80mm 8286 31/8° - - -

90mm 91,596 310" 3 % -

104mm 106-111 418" - - - 2

114mm 17123 411 I 110 - 18

140mm 1415-145.5 - g 140 - -

Nota: Las dimensiones, valores, tolerancias y datos son referenciales y pueden ser modificadas.

Los Tejedores 160 Calle El Otofio 498 ‘ e-mail: ventas@isoplast.d

Parque Industrial La Reina, Santiago - Chile Lote 6, Parcela 9, El Taqueral, Lampa, Santiago - Chile Tel/Fax: 56 - 2- 275 2510

e
www.isoplast.d

No
Imm‘
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Anexo E: Ficha técnica de la bomba seleccionada

wilo

Ficha técnica: Star-RS 25/2

Curvas caracteristicas Fluidos admisibles (se pueden solicitar otros)
v Agua de calefaccion (segun VDI 2035) .
0 0,25 0.5 0.75 1,0 125  Rpl p !
m/s i Ax. 11 i .
0 035 05 075 RoL% Lvlezclas‘Qe agua/glicol (méx. 1:1; a partir de un 20
H/m - _A, de a_qmvo se deben comprobar los datos de
Wilo-Star-RS impulsién)

AL 25/2,30/2
/ 1~230V-Rpl/Rpl¥% Campo de aplicacién autorizado
NN

\]\ 4’% a - -
N Conexiones de tuberia
Racor | Rp 1
N Rosca | G1%
_//
5

Rango de temperaturas con temperatura ambiente | -10..+110 °C

max. +40 °C

~

Presion de trabajo maxima admisible Py, | 10 bar

/

Longitud efectiva L0 1180 mm

>< Motor/componentes electrénicos
Compatibilidad electromagnética | EN 61800-3

-y,
1,0 15 2,0 25  Q/mh

0 9 0 Emision de interferencias | EN 61000-6-3
Resistencia a interferencias ‘ EN 61000-6-2
0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6 0.7 Qi ]
Piy/W Regulacion de la velocidad -
max. 3
40 Tipo de p i 1P 44
Clase de aislamiento ‘F
30 1
Alimentacion eléctrica +1~230V, 50 Hz
20 i Velocidad n © 1660/ 2210/ 2250 rpm
10 Consumo de potencia P; 18/30/45W
Intensidad absorbida / $0,08/0,13/0,20 A
0 ki
0 0.5 1 15 2 2.5 mh Proteccion de motor no requerida(resistente al bloqueo)
. . Prensaestopas PG Tx11
Plano de dimensiones '
104
y
Gk Materiales
Carcasa de la bomba | Fundicion gris (EN-GJL-200)
h Rodete | Plastico (PP - 40% GF)
o Eje de la bomba * Acero inoxidable (X40Cr13)
I Cojinete * Carbono, impregnado de metal
H Altura de entrada min. en la boca de aspiracion para evitar la cavitacion a la
RHRTE Shada R 42088/ 8% |0s/3/10m
78
E Informacion de pedido
= o Marca | Wilo
Ref. | 4032952
Motor horizontal Tipo ! Star-RS 25/2
Permite colocacion de caja de bornes para posiciones de 3, 6,9y 12 ]
horas J P p y Peso aprox. m 12,47 kg

Ejecucion ..RG, con carcasa de la bomba de bronce

Ejecucion... L con conexion para ventilador

22.11.2017 1/5
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