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RESUMEN 

 
 

 

 

n este estudio, se analiza las eficiencias energéticas y exergética de dos colectores solares 

de aire (uno de placa plana y otro con placa con protuberancias), mediante el método 

exergético. El análisis es realizado considerando los parámetros que afectan tanto el rendimiento 

energético como exergético de los colectores solares de aire, p. e. la radiación solar, ángulo de 

inclinación, número de cubiertas. Primeramente se determina la eficiencia energética de los colectores 

en base a un rango determinado de temperatura y luego se determina las eficiencias termohidráulica 

y exergética de los mismos.  Una vez determinadas estas eficiencias, se varían los valores de los 

parámetros de diseño y operación de los colectores, con la finalidad de obtener información que 

permita optimizar los dispositivos solares. Finalmente, se realiza una comparación de los resultados y 

se determinan los valores en que se obtienen eficiencias considerablemente altas y que permiten 

mejorar el diseño de los colectores. 

 

Los resultados obtenidos muestran que el colector solar con placa rugosa es más eficiente que el 

colector de placa plana, sin embargo se puede obtener una mejora significativa en ambos colectores 

mediante la variación de parámetros como son: profundidad del ducto, el incremento de cubiertas  y 

la radiación solar.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Palabras claves: exergía, eficiencia, optimización. 
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NOMENCLATURA 

 

A:     Área del colector       m2 

AT:                 Análisis termodinámico       - 

Cp:                Calor especifico       J/kg C 

EC:    Energía cinética      - 

EP-.    Energía potencial     - 

Excalor:    Exergía transferida por calor     W 

Extrab:    Exergía Transferida por trabajo     W 

Exmasa:    Exergía Transferida por masa     W 

FR:     Factor de remoción de calor     Adimensional 

Fo:    Factor de remoción de calor                                         Adimensional 

g:    Aceleración de la gravedad     m/s2 

      hw:     Coeficiente de transferencia de calor del viento  W/m2-C 

      I:    Radiación solar      W/m2 

     Nu:     Número de Nusselt                     Adimensional 

     m:     masa        kg 

     𝒎̇:      Flujo másico       kg/s 

     Q:     Calor       J 

     Qu:     Calor útil      J 

     OT:    Optimización Termodinámica                                                - 

     S:     Entropía                    J 

     Sgen:     Entropía Generada 

     T:     Temperatura                   K 

     Ta:     Temperatura ambiente     C 

     Tsal:    Temperatura de salida     C 

     Tf:     Temperatura promedio del fluido   C 

     Tp:     Temperatura de la placa absorbedora                                   C 

     U:        Energía interna       - 

     UL:     Coeficiente total de perdida de calor                                      W/m2-C 

     Ut:     Coeficiente de pérdida de calor en la parte superior            W/m2-C 

     Ub:                  Coeficiente de pérdida de calor por conducción                    W/m2-C 

     Ue:     Coeficiente de pérdida de calor en la parte inferior              W/m2-C 

     V:    Velocidad         m/s 

     Vv:     Velocidad del viento       m/s 

     W:     Trabajo         J 

     Wrev:    Trabajo reversible       J 
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Letras Griegas: 

α:     Absorbancia de la superficie del colector   Adimensional 

β:     Angulo de inclinación del colector    Grados 

δ:    Espesor de aislante     m 

εc:     Emisividad del cristal      Adimensional 

εp:     Emisividad de la placa      Adimensional 

ηI:    Eficiencia energética del colector    Adimensional 

ηII:      Eficiencia exergética del colector    Adimensional 

ηef :    Eficiencia termohidráulica del colector   Adimensional 

ψ:    Exergía de corriente de flujo 

σ:     Constante de Stefan-Boltzman, 5.67x10-8    J/m2 s K4 

τ:     Transmitancia  de la cubierta del colector   Adimensional 

 

Subíndices 

ent:    Entrada 

sal:     Salida  

0:    Estado muerto 

1:     Estado inicial. 

2:     Estado final. 
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CAPÍTULO 1 

 

INTRODUCCIÓN 

 

 

1.1. Generalidades 

n el mundo actual el progreso de los países es cuantificado por la energía que dicha nación 

consume, por lo que con el crecimiento poblacional de la nación la demanda energética se 

incrementa. Existen varios tipos de recursos energéticos, pero principalmente los podemos clasificar 

en dos tipos: renovables (p. e. solar, eólica) y no renovables (p. e. carbón, petróleo). El crecimiento 

industrial depende en gran medida de los recursos energéticos no renovables, desafortunadamente 

estos son limitados por lo que es necesario contar con recursos energéticos que ayuden a suplir las 

necesidades de energía tanto en el presente como en el futuro próximo. Una de las alternativas 

energéticas es la energía solar, la cual es un recurso abundante, económico y amigable con el ambiente, 

y puede ser aprovechada directamente para las necesidades de energía requeridas por la humanidad. 

Las principales desventajas de este recurso son su naturaleza intermitente y la indisponibilidad durante 

la noche. En algunas regiones de la tierra el flujo de radiación solar raramente excede 1 kW/m2. A 

pesar de estas limitaciones la energía solar es el recurso energético renovable más promisorio.  Este 

recurso tiene un amplio rango de aplicaciones que incluye calentamiento de agua, calentamiento de 

aire, refrigeración solar, celdas fotovoltaicas, invernaderos, generación de potencia y conversión 

fotobiológica, por mencionar algunos [1].   

 Los colectores solares de aire (CSA) son dispositivos que transforman la energía solar en 

energía calorífica y son utilizados para incrementar la temperatura del aire que fluye a través de este. 

Los CSA son utilizados principalmente para aplicaciones de temperatura moderada como: 

calentamiento de espacios, secado de granos y aplicaciones industriales. En general, la energía solar 

y sus aplicaciones han sido sujetas a muchos análisis teóricos y experimentales, con la finalidad de 

E 
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mejorar su aprovechamiento. Uno de estos estudios es el análisis energético, el cual es el método 

tradicional para valorar la forma en que se utiliza la energía en un sistema que involucra procesos 

físicos o químicos y la transferencia o conversión de energía. Este análisis usualmente se basa en la 

Primera Ley de la Termodinámica (PLT) y evalúa la eficiencia energética de los sistemas, el balance 

de energía es empleado para determinar la porción de energía que ha sido aprovechada o utilizada por 

el sistema. Sin embargo, este balance de energía no brinda información acerca de la degradación de 

la energía o de los recursos durante un proceso y tampoco cuantifica la calidad de la energía. En 

particular, la Termodinámica juega un papel importante en el análisis de procesos, sistemas y 

dispositivos en los cuales ocurren transferencia y transformación de energía, métodos como el análisis 

exergético, minimización de la generación de entropía y termoeconomía comenzaron a desarrollarse 

durante la década de 1970 con el objetivo de contar con metodologías  de optimización termodinámica 

más completas para el análisis del uso eficiente de la energía en cualquier sistema [2]. 

El análisis exergético se basa en la Segunda Ley de la Termodinámica (SLT) y ha sido aplicado 

en las últimas décadas en el diseño, simulación y evaluación del rendimiento de sistemas energéticos. 

Este análisis es empleado para detectar y evaluar cuantitativamente las causas de las irreversibilidades 

termodinámicas en un sistema.  

En años recientes numerosos estudios han sido desarrollados para investigar y analizar el 

rendimiento tanto energético como exergético de los CSA. A continuación realizamos una descripción 

de la literatura más significativa relacionada con la optimización exergética de CSA. 

 

 

1.2. Revisión bibliográfica. 

La revisión bibliográfica muestra los análisis realizados a diversos colectores y el estudio de los 

diversos factores que afectan la eficiencia de los CSA, la revisión está organizada en dos partes las 

cuales bridan un panorama de los trabajos existentes en el campo de la optimización de los CSA: 

1. Análisis exergético de CSA de placa plana. 

2. Análisis exergético de CSA con superficies absorbedoras con obstáculos y rugosas. 
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Capítulo 1: Introducción. 

1.2.1. Análisis exergético de CSA de placa plana. 

Bejan A. [3] examinó la relación entre el almacenamiento y el uso inmediato de la exergía solar, 

con el objetivo de maximizar la exergía de salida de un colector solar, mediante un estudio analítico 

demostró que es posible predecir  y obtener condiciones de operación óptimas en las cuales la exergía 

recibida por el colector es maximizada. Dichas condiciones dependen de la temperatura que alcanza 

el colector,  del tiempo disponible de radiación solar y del diseño del colector. 

Ajam H., et al. [4] realizó una optimización exergética de un CSA mediante el desarrolló un 

modelo matemático en el que se consideró tanto el rendimiento térmico como óptico del dispositivo. 

En dicho trabajo se asumió tanto el coeficiente de pérdida de calor como los otros coeficientes de 

transferencias de calor del colector como variables. Finalmente, se utilizó la caja de herramientas del 

programa MATLAB para maximizar la eficiencia exergética. Los resultados obtenidos mostraron que 

el análisis exergético es el mejor método para optimizar y diseñar CSA debido a que la eficiencia 

exergética es una proporción común a cantidades conocidas en la ingeniería solar como son: la 

temperatura, caída de presión, flujo másico, tasa de flujo entre otras. Estableció también que a 

diferencia de otros métodos de optimización este método reduce las irreversibilidades internas del 

dispositivo analizado. 

Gupta M. K., et al. [5] estudió los parámetros de rendimiento óptimos para maximizar la exergía 

entregada durante la captación de la energía solar en un CSA de placa plana. Las razones de salida 

tanto de energía y exergía de un CSA fueron evaluadas para varios valores de tasa de orientación del 

colector (longitud de la placa absorbedora, AR por sus siglas en inglés), tasa de flujo másico por 

unidad de área de la placa colectora (G) y  la altura del ducto de entrada del CSA (H). Los efectos de 

dichos parámetros mostraron que la tasa de energía de salida incrementa con G y AR y decrece con H 

y  la temperatura de entrada del aire. El criterio de evaluación en base al análisis exergético mostró 

que el rendimiento no es una función monótona creciente de G y AR, y es una función decreciente de 

H y la temperatura de entrada del aire. Basado en la tasa de exergía de salida se encontró que puede 

existir una temperatura del aire de entrada óptima y un valor de G para cada valor de AR y H.  

Chamoli S. [6] analizó el rendimiento exergético de un CSA de placa plana. Utilizando un  

modelado matemático del rendimiento térmico del CSA simulado mediante Simulik del programa 

computacional MATLAB, parámetros geométricos y termodinámicos fueron utilizados para 

optimizar el rendimiento del sistema. Valores óptimos de temperatura de entrada del colector, tasa de 
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flujo másico, área de la placa absorbedora y temperatura del fluido de entrada fueron obtenidos para 

maximizar la eficiencia exergética del colector.  

 

1.2.2. Análisis exergético de CSA con superficies absorbedoras con obstáculos y 

rugosas. 

Las eficiencias de los CSA como bien hemos mencionado con anterioridad son bajas por lo que 

algunas técnicas pasivas y activas de transferencia de calor han sido aplicadas para mejorar sus 

eficiencias. Altfeld K., et al. [7, 8] propusieron un método para maximizar el flujo neto de exergía 

mediante el cual la suma de las pérdidas exergéticas incluyendo las pérdidas por absorción de la 

radiación solar a nivel de la placa es minimizada y razonablemente optimizada para diferentes diseños 

de placas absorbedoras y diferentes tipos de geometrías. Basado en la  optimización numérica aplicada 

a diversos tipos de placas absorbedoras con geometrías de ducto optimizadas la eficiencia térmica es 

incrementada y la potencia de fricción puede ser reducida significativamente comparada con placas 

absorbedoras sin rugosidades. Se determinó que las características de transferencia de calor del 

absorbedor son menos importantes si el colector está bien aislado y que la variación de las condiciones 

de operación únicamente tienen una pequeña influencia en los resultados de la optimización. 

Torres R. E., et al. [9] mediante el desarrollo de la PLT y la SLT determinaron los parámetros 

de rendimiento óptimo y de diseño de un sistema de conversión de energía térmica. El balance de 

exergía y las relaciones adimensionales de exergía fueron obtenidas tomando en cuenta las 

irreversibilidades por la caída de presión en el flujo del fluido de trabajo a través de diversos tipos de 

CSA, mediante dichas relaciones los autores brindaron una forma simplificada para el diseño de estos 

dispositivos. 

Kurtbas I. y Durmus [10] diseñaron y evaluaron un nuevo tipo de CSA mediante el análisis 

exergético. Ellos utilizaron cinco tipos de colectores solares con dimensiones de 0.9 m x 0.4 m y 

plantearon cuatro casos distintos. Encontraron que la eficiencia del colector se incrementa con el 

incremento de la tasa de flujo másico, lo cual es debido a un incremento de la transferencia de calor 

con el flujo aire. Los autores sugieren que la eficiencia del colector, la diferencia de temperatura de 

entrada y salida, la caída de presión, etc., son algunos de los parámetros más importantes para la 

evaluación del rendimiento de un colector solar.    
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Torres R. E., et al. [11] basado en un estudio termodinámico analizaron el proceso de 

optimización de colectores solares de placa plana con diferentes geometrías, esto mediante dos 

relaciones: una basada en la temperatura óptima del fluido de trabajo y otra basada en la longitud de 

trayectoria óptima del flujo. Dichos parámetros fueron obtenidos previamente mediante la 

maximización del número de flujo de exergía. Los parámetros óptimos fueron relacionados con 

condiciones de operación finitas y fueron considerados para un sistema finito, así mismo incluyó la 

variación de condiciones medioambientales e irreversibilidades debidas a la caída de presión del 

fluido de trabajo en el dispositivo solar. Los autores concluyeron que para el proceso de diseño de un 

dispositivo solar no basta con la utilización de la termodinámica como herramienta sino que es 

necesario conocer y considerar la mecánica de fluidos, la trasferencia de calor, los materiales y la 

geometría del sistema. 

Ucar A. et al. [12] estudiaron colectores solares con la técnica de argumentación pasiva 

utilizando el análisis exergético. Para proveer una mejor transferencia de calor en la superficie 

absorbedora diferentes tipos de superficies fueron probadas. Encontraron que la eficiencia del colector 

solar se incrementó aproximadamente de 10 % – 30 % utilizando las técnicas pasivas y comparándolo 

con un CSA convencional.  

Esen H. [13] desarrolló un análisis tanto energético como exergético de un CSA de placa plana 

con y sin obstáculos. En este estudio los experimentos fueron desarrollados mediante la variación de 

la tasa de flujo másico del aire en diferentes niveles de las placas absorbedoras. Basado en el análisis 

encontraron que los valores óptimos de eficiencia se ubican en los niveles medios de la placa 

absorbedora en el ducto del canal de flujo para todas las condiciones de operación. La eficiencia para 

el  CSA de doble flujo con obstáculos se obtuvo en un valor de 60.97 % para 0.025 kg/s el cual es 

mejor que la placa sin obstáculos cuyo valor de eficiencia se encontró en 25.65 % para 0.025 kg/s. 

Gupta y Kaushik [14] realizaron un estudio comparativo de diferentes tipos de CSA con 

geometrías y placas rugosas diversas mediante un análisis tanto energético como exergético. Ellos 

encontraron que las rugosidades artificiales en las placas absorbedoras es la mejor opción para mejorar 

las eficiencias en comparación con superficies lisas. La eficiencia energética y exergética fueron 

analizadas para los diferentes tipos de geometrías de rugosidades artificiales. Ambas eficiencia fueron 

encontradas altas para las superficies lisas mientras que para superficies con rugosidades con 

hendiduras y rectangulares se obtuvieron eficiencias bajas. Sin embargo, este estudio encontró un 

orden inverso para altos números de Reynolds.  
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Gupta y Kaushik [15] estudiaron una geometría de rugosidad artificial, malla metálica 

expandida, para una placa absorbedora de un CSA la cual fue comparada con un CSA de placa lisa. 

La evaluación del rendimiento en términos de la razón de argumentación de energía  (EAR, por sus 

siglas en inglés),  la razón de argumentación de energía efectiva (EEAR, por sus siglas en inglés) y la 

razón de argumentación de exergía (EXAR, por sus siglas en inglés) fueron analizadas para varios 

valores del número de Reynolds (Re) y parámetros rugosos de la geometría de una malla metálica 

expandida en la placa absorbedora de un CSA. Se encontró que las razones de argumentación se 

incrementan con un incremento de la profundidad del ducto y con la intensidad de radiación solar. La 

rugosidad artificial en el ducto de un CSA mejora el rendimiento para EAR o para el criterio de 

ganancia de calor para cualquier valor del Re y parámetros rugosos de malla metálica expandida. La 

EAR es alta para los parámetros de la malla metálica expandida la cual crea una mayor turbulencia, 

sin embargo el trabajo de bombeo para el flujo requerido también se incrementa. La EXAR es un 

criterio más efectivo para incorporar la calidad del calor colectado y el trabajo de bomba requerido. 

La EXAR es más alta para ductos profundos y baja para rango de Re bajos. Basados en la EXAR se 

determinaron parámetros de diseño para la geometría de malla metálica expandida. 

Akpinar y Kocyigit [16] diseñaron, fabricaron y analizaron experimentalmente un tipo nuevo de 

CSA con y sin obstáculos. Los experimentos fueron desarrollados con dos diferentes tasas de flujo 

másico de 0.0074 y 0.0052 kg/s. De los estudios experimentales se encontró que la eficiencia del CSA 

depende de diversos parámetros tales como: la radiación solar, la geometría del colector y la extensión 

de la línea del flujo de aire. Se obtuvo que la eficiencia energética varía entre 20 % y 82 % mientras 

que la eficiencia exergética varió de 8.32 % a 44 % con las mismas condiciones de operación. Las 

altas eficiencias fueron obtenidas para CSA con superficies con obstáculos  y eficiencias bajas para 

superficies lisas con las mismas condiciones de operación. 

Alta, et al. [17] investigaron las eficiencias energéticas y exergéticas de tres tipos de CSA con 

diferentes diseños, uno sin aletas y dos con aletas. Las tasas de salida de energía y exergía de estos 

colectores fueron evaluadas para diferentes tipos de tasas de flujo 25, 50 y 100 m/h con ángulos de 

inclinación de 0°, 15° y 30°, respectivamente. El CSA con doble cubierta y con aletas fue el más 

eficiente  debido a su alto gradiente de temperatura.  

Fakoor, et al. [18] evaluaron experimentalmente diferentes características térmicas de la 

convección natural del CSA de placa plana con arreglo longitudinal de aletas. Los autores 

determinaron el rendimiento térmico del sistema; una correlación del número de Nusselt (Nu) es 
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presentada para el ducto con aletas. El modelo empírico presentado tiene aplicación industrial, la 

radiación solar y la temperatura ambiente fueron consideradas como parámetros independientes. Otras 

características del sistema como diferentes variables adimensionales, temperaturas de la placa y de 

salida del flujo, eficiencia y tasa de flujo másico fueron modeladas empíricamente. La diferencia 

particular entre este estudio en comparación con otros estudios similares fue la presentación particular 

de un modelo empírico de aletas rectangulares de un CSA. En un orden de ideas de la magnitud del 

análisis, primeramente la radiación solar fue encontrada como el principal parámetro que caracteriza 

el comportamiento térmico del sistema, posteriormente el análisis exergético fue desarrollado y se 

determinaron condiciones óptimas para el funcionamiento del dispositivo en las cuales este alcanza 

un alto rendimiento. Eficiencias de 20 % a 66 % fueron obtenidas. 

Hedayatizadeh M, et al. [19] realizaron un estudio paramétrico de un CSA corrugado tipo V. 

Efectos como son la razón de aspecto del colector, temperatura de entrada del aire, la tasa de flujo 

másico por área del colector, etc., fueron analizados. Los resultados obtenidos mostraron que la salida 

de exergía para una tasa de flujo másico específica es dependiente de las diferencias entre los valores 

de energía y entropía creada,  la temperatura de entrada del aire es baja cuando la máxima exergía de 

salida es obtenida con valores bajos de flujo másico, pero si la temperatura de entrada del aire es alta 

la exergía de salida se incrementa con una tasa de flujo másico tendiendo a un pico y posteriormente 

tiende a decrecer si se excede un límite. Un número mayor de cubiertas mejora la exergía de salida.  

Singh S, et al. [20] estudiaron analíticamente la eficiencia exergética de un CSA de rugosidad 

discreta tipo "V-down rib"  y los resultados obtenidos fueron comparados con un CSA de placa plana. 

El flujo del número de Reynolds y los parámetros del tipo de rugosidad, como son la altura de la 

rugosidad, la posición de la misma, el ángulo de ataque y la combinación del efecto en la transferencia 

de calor como lo es la fricción del fluido fueron utilizados. Basado en el criterio de exergía el autor 

sugiere el uso del CSA con rugosidad discreta tipo "V-down rib" para un rango de número de Reynolds 

normalmente utilizados en colectores solares. Se encontró que existen parámetros óptimos de 

rugosidad para el tipo de rugosidad tipo "V-down rib" para un número dado del número de Reynolds 

(o un parámetro de incremento de temperatura) en el cual la eficiencia exergética es alta.  

Bayrak F, et al. [21] realizaron un análisis experimental de un CSA con obstáculos porosos. En 

este trabajo experimental bafles porosos con diferentes espesores fueron utilizados como elementos 

pasivos dentro del CSA. Los materiales porosos utilizados fueron realizados con espesores de 6 mm 

y 10 mm en un área superficial de 50 cm2. Seis tipos de colectores fueron probados en dos valores de 
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flujo másico de 0.016 y 0.025 kg/s. Altas eficiencias del colector e incrementos en la temperatura del 

aire fueron obtenidos mediante el uso de obstáculos porosos con espesores de 6 mm y una tasa de 

flujo másico de 0.025 kg/s, mientras que para el CSA sin obstáculos se determinaron valores bajos de 

los mismos parámetros.  

Chamoli y Thankur [22] emplearon el método exergético para determinar el diseño apropiado 

de los parámetros rugosos de un CSA. La eficiencia exergética de una rugosidad tipo V con bafles 

perforados en el ducto del CSA fue estudiada analíticamente y los resultados obtenidos fueron 

comparados con un CSA convencional. Los resultados indicaron que las altas eficiencias con un bafle 

perforado tipo V óptimo mejora tanto la absorción de calor como también el potencial de disipación 

del CSA. La eficiencia exergética obtenida fue de 76 %. 

Sabpooshani et al. [23] evaluaron teóricamente el rendimiento exergético de un CSA con bafles. 

El estudio paramétrico fue realizado para investigar el efecto de la variación de parámetros como son: 

número de aletas y bafles, número de cubiertas de cristal, espesor del aislante en la parte inferior del 

aislante y la temperatura de entrada a diferentes valores de tasas de flujo másico en la eficiencia 

exergética. Los resultados obtenidos mostraron que el uso de aletas y bafles en tasa de flujo másico 

bajo pueden incrementar significativamente la eficiencia exergética, así mismo la tendencia de la 

variación de las eficiencias energéticas y exergéticas no son las mismas y la eficiencia exergética es 

el principal criterio para evaluar el rendimiento. Incrementar el número de bafles, reducir la distancia 

entre los mismos e incrementar el número de aletas son útiles en tasas de flujo másico bajas, pero a 

altas tasa de flujo másico se observa un comportamiento inverso por la cual la eficiencia exergética 

se reduce significativamente. 

Yadav et al. [24] realizaron una evaluación de la eficiencia exergética de un CSA para obtener 

correlaciones para la optimización de un colector solar con protuberancias orientadas. Los resultados 

mostraron que este tipo de CSA puede ser utilizado para número de Reynolds (Re) menor a 20 000. 

Para números de Re mayores a 20 000, el CSA de placa plana es más apropiado. Con números de Re 

altos la eficiencia exergética puede incluso tener valores negativos o la exergía de la potencia de 

bombeo requerida excede la exergía del calor colectado por el CSA. 

Bahrenhmand y Ameri [25] realizaron un análisis energético y exergético para CSA de cubierta 

sencilla y doble con flujo por convección natural. Los modelos matemáticos se basaron en una 

solución analítica de las ecuaciones de balance de energía para varios elementos del colector. Los 

resultados obtenidos en este estudio son comparados con resultados experimentales obtenidos por 
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otros investigadores, los cuales son semejantes. Los efectos del grosor de la hoja metálica suspendida 

en medio del canal de aire, aletas longitudinales con formas rectangulares y triangulares, profundidad 

y longitud del canal tanto en las eficiencias energéticas como exergéticas fueran analizados. El CSA 

con aletas triangulares resulto ser el más eficiente en términos de energía que el de aleta rectangular.  

 

 

1.3. Planteamiento del problema 

Los CSA convencionales son sistemas de baja eficiencia debido a la baja capacidad térmica del 

aire y un diseño inapropiado. Estos sistemas tienen un bajo coeficiente convectivo de transferencia de 

calor entre la placa absorbedora y el flujo de aire, como resultado la temperatura del absorbedor es 

más alta que la temperatura del aire, esto causa grandes pérdidas de calor al ambiente. El diseño y 

construcción de CSA eficientes esta dictada por la valoración de diversos parámetros que afectan el 

rendimiento del dispositivo, por lo que contar con una metodología que permita valorar estos 

parámetros mediante puntos de vista tanto cuantitativos como cualitativos es de vital importancia.  

Minimizar pérdidas energéticas y exergéticas en CSA nos permite aprovechar mejor la cantidad y 

calidad de la energía que es suministrada, esto demuestra la necesidad de aplicar el análisis exergético 

que permita diseñar y construir CSA más eficientes. 

Este trabajo permitirá examinar los beneficios potenciales de utilizar el análisis exergético para 

la optimización y modelación de dispositivos solares. Así mismo en este estudio se han considerado 

parámetros que tiene gran importancia en el diseño y rendimiento tanto energético como exergético 

de los CSA los cuales no han sido considerados en muchos análisis de exergía, por lo cual mediante 

la variación de estos parámetros se busca identificar cuáles son los más cruciales tanto en el diseño 

como en rendimiento de los colectores. 
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1.4. Objetivos. 

La meta principal de esta tesis es optimizar colectores solares de aire mediante el análisis 

exergético. Dicha metodología ha tomado gran importancia en el diseño y construcción de dispositivos 

solares ya que permite, como ya hemos mencionado, no sólo cuantificar las pérdidas de energía sino 

también tener un panorama cuantitativo del aprovechamiento de ésta. 

Específicamente, esta tesis se enfoca en el análisis de los parámetros esenciales que afectan el 

rendimiento energético y exergético de los CSA. 

Los objetivos específicos de esta tesis son enlistados a continuación: 

 Evaluar el rendimiento de colectores solares mediante el análisis energético y exergético. 

 Investigar los efectos del parámetro de incremento de temperatura y el número de 

Reynolds en el rendimiento de los colectores solares.  

 Obtener efectos de diversos parámetros en la eficiencia energética y exergética del 

sistema. 

 Identificar los parámetros que tienen mayor efecto en el diseño de los colectores solares 

de aire. 

 

1.5. Organización de la tesis 

Esta tesis está constituida por 5 capítulos: 

 El presente Capitulo 1, Introducción se desarrolla la revisión bibliográfica del objeto de esta 

tesis, el análisis exergético de CSA. Dicha revisión se subdivide en dos temas: colectores solares de 

placa plana y de placa absorbedora con rugosidades. Una vez analizados dichos trabajos se establece 

el planteamiento del problema y los objetivos de este trabajo. 

Capítulo 2, Principios del Análisis Termodinámico y de la Transferencia de Calor, se brinda 

los fundamentos necesarios para el análisis energético y exergético; los cuales son útiles para su 

aplicación en capítulos subsecuentes. 
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Capítulo 3, Colectores Solares de Aire y su Funcionamiento Teórico, se brinda una 

descripción de principio de funcionamiento de los colectores solares de aire y las ecuaciones que 

modelan su rendimiento energético, termohidráulico y exergético. Así mismo se describen los 

conceptos de índice de sustentabilidad y potencial de mejoramiento. 

Capítulo 4, Descripción del Modelo para el Análisis Exergético del CSA, se describe la 

metodología de cálculo utilizada para determinar las eficiencias energéticas y exergéticas. 

Capítulo 5, Resultados y Discusión, se presentan los cálculos realizados en base al modelo 

descrito en el capítulo 4, este capítulo se subdivide en dos tipos de resultados: variación de la 

configuración del sistema y variación de parámetros de operación. 

Finalmente, se resumen las principales conclusiones obtenidas en este trabajo.  
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PARTE I  

FUNDAMENTOS TEÓRICOS 

 
 

 

CAPÍTULO 2 

 

PRINCIPIOS DEL ANÁLISIS TERMODINÁMICO Y DE LA 

TRANSFERENCIA DE CALOR 

 

 

2.1 Introducción a los principios del análisis termodinámico 

ando un ingeniero diseña un sistema espera obtener una eficiencia razonablemente alta a un 

bajo costo de acuerdo con las predominantes condiciones técnicas, económicas y legales, y 

considerando las consecuencias étnicas, ecológicas y sociales. Por otra parte, la utilización eficiente 

de la energía y la introducción de tecnologías con energía renovable puede ayudar significantemente 

a resolver los problemas medioambientales. Por lo que desde la perspectiva tanto técnica, ambiental 

y económica la mejora de la eficiencia de los sistemas tiene gran potencial [1]. 

La optimización termodinámica (OT) es realizada con la finalidad de guiar el diseño de un sistema 

termodinámico de tal forma que este se acerque a su límite de rendimiento teórico, su objetivo 

principal es: identificar los mecanismos y componentes del sistema que son responsables de las 

pérdidas termodinámicas, lo anterior se logra mediante el análisis termodinámico (AT) del sistema. 

Un AT convencional involucra la aplicación de la primera ley de la termodinámica, también es 

conocido como análisis energético, éste nos brinda un punto de vista cuantitativo de la eficiencia del 

sistema. Por otra parte, el análisis exergético es una técnica de análisis basada en la segunda ley de la 

C 
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termodinámica que brinda tanto una alternativa como conceptos de valoración y comparación de 

procesos y sistemas de forma racional y significativa. En particular, mediante el análisis exergético: 

se obtienen eficiencias que proveen una medida real del rendimiento que tiene un sistema e identifica 

claramente (a diferencia del análisis energético) las causas y las localizaciones de las pérdidas 

termodinámicas, permite determinar el impacto de estas en el medio ambiente, ofrece una única visión 

hacia posibles mejoras con un énfasis especial en el medio ambiente y la sustentabilidad, y finalmente 

revela si y por cuanto es posible diseñar un sistema energético más eficiente y óptimo mediante la 

reducción de las ineficiencias [2]. 

Las eficiencias energéticas y exergéticas son considerados por muchos de gran utilidad para la 

valoración de la conversión de energía y para la mejora eficaz de los sistemas. Considerando ambas 

eficiencias, la cantidad y calidad de la energía utilizada, el grado de eficiencia y efectividad de las 

mismas pueden ser comprendidas desde un punto de vista más objetivo.  

 

 

2.2 Análisis termodinámico basado en la primera y segunda ley 

El AT que considera tanto la primera y la segunda ley de la termodinámica es generalmente 

utilizado para evaluar la eficiencia y mejorar las imperfecciones termodinámicas de los sistemas 

térmicos. Dicho análisis es el más útil y efectivo debido al desarrollo que ha alcanzado en los últimos 

años en diversos procesos físicos, químicos y biológicos. El AT se compone principalmente de tres 

partes: la primera valora el rendimiento termodinámico real de operación, la segunda identifica las 

oportunidades de mejoras y modificaciones para reducir el costo de operación y la tercera involucra 

la valoración de la eficacia termodinámica y económica de las modificaciones. Es decir, el AT 

principalmente identifica, cuantifica y minimiza las irreversibilidades del sistema [3].  

Debido a que la Termodinámica juega un papel importante en el análisis de sistemas y 

dispositivos en los que se llevan a cabo transferencia y transformaciones de energía, el AT adquiere 

gran trascendencia en la búsqueda de la mejora de los procesos energéticos ya que este puede ser 

aplicado a investigaciones de todos los fenómenos de conversión de energía y brinda diferentes puntos 

de vista (energía, entropía y exergía) del mismo fenómeno. Un AT de un sistema o de un proceso 

termodinámico se basa en las ecuaciones de conservación de la materia a partir de cual se desarrollan 
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los balances de energía, cálculo de entropías y balances de exergía lo cual permite contar con mayor 

información para la optimización de sistemas termodinámicos. 

 

 

2.3 Energía: cambios y transferencias 

La energía se define como la capacidad para realizar un trabajo, dicho concepto es  fundamental 

en Termodinámica y uno de los aspectos más importantes a la hora de realizar el AT de un sistema. 

La energía se manifiesta en si misma de muchas maneras y puede ser almacenada dentro de los 

sistemas en diversas formas macroscópicas: Energía Cinética (EC), Energía Potencial (EP) y energía 

interna denotada como U. De igual manera esta puede transformase de una forma a otra y transferirse 

entre sistemas. Para sistemas cerrados la energía puede transferirse por trabajo y calor, y la cantidad 

de energía se conserva tanto en las transformaciones como en las transferencias. Para sistemas abiertos, 

la energía puede transferirse hacia o desde un sistema en tres formas: flujo másico, calor y trabajo, 

los cuales se describen a continuación. 

 

2.3.1 Transferencia de flujo másico, 𝒎̇ 

El flujo másico que entra y sale de un sistema funciona como un mecanismo adicional de 

transferencia de energía. La masa que entra en un sistema incrementa la energía de éste debido a que 

la masa lleva consigo energía (de hecho la masa es energía) [4]. De igual forma cuando una cantidad 

de masa sale del sistema, la energía de éste disminuye porque la masa que sale extrae algo de energía 

consigo.  

 

2.3.2 Transferencia por calor, Q 

La transferencia de calor hacia un sistema (ganancia de calor); incrementa la energía de las 

moléculas y por lo tanto la del sistema; asimismo, la transferencia de calor desde un sistema (pérdida 

de calor) la disminuye, ya que la energía transferida como calor viene de la energía de las moléculas  

[4]. 
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2.3.3 Transferencia por trabajo, W 

El trabajo es la energía que se transfiere por diferencia de presión o bajo el efecto de una fuerza 

de cualquier tipo y se subdivide en trabajo de eje y trabajo de flujo, el trabajo se denota con la literal 

W. El trabajo de eje es la energía mecánica utilizada para mover mecanismos tales como una bomba, 

un compresor o una turbina y el trabajo de flujo es la energía que se trasfiere a través de una frontera, 

generalmente hacia dentro o hacia fuera de un sistema. La dirección de interacción del calor Q y el 

trabajo W puede expresarse por un convenio de signos o utilizando los subíndices "ent" (entrada) y 

"sal" (salida) para indicar la dirección [4]. 

 

 

2.4 La primera ley de la termodinámica (PLT) 

La  PLT, generalmente conocida como el principio de  conservación de la energía,  provee una 

base sólida para estudiar las relaciones entre las diversas formas de interacción de energía. Basado en 

observaciones experimentales la PLT establece que la energía no puede ser creada ni destruida durante 

un proceso, únicamente cambia de forma; por otro lado la PLT define la energía interna como una 

función de estado y provee una afirmación formal de la conservación de la energía.  

Para un sistema cerrado, la PLT puede expresarse como: 

𝑄 − 𝑊 = ∆𝐸                                                                  (2.1) 

 

En donde Q es la energía neta transferida por calor a través de la frontera del sistema (J), W es la 

energía neta transferida por trabajo a través de la frontera (J) y ΔE es el cambio neto del total de la 

energía fuera del sistema (J). 

La PLT se expresa también como: 

𝑄 − 𝑊 =  ∆𝐸 +  
1

2
𝑚(𝑉𝑠𝑎𝑙

2 − 𝑉𝑒𝑛𝑡
2 ) + 𝑚𝑔(𝑧𝑠𝑎𝑙 − 𝑧𝑒𝑛𝑡)                               (2.2) 

donde m es el flujo másico, Vsal es la velocidad de salida, Vent es la velocidad de entrada, g es la 

aceleración de la gravedad y zsal  y zent son las elevaciones de salida y entrada del sistema 

respectivamente en relación con algún punto externo de referencia. En forma de tasa el balance de 

energía se escribe como: 
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𝑑𝐸

𝑑𝑡
= 𝑄̇ − 𝑊̇                                                                (2.3) 

Para la cual 𝑄̇ es la tasa de transferencia de calor a través de la frontera y 𝑊̇ es la tasa de trabajo 

que atraviesa la frontera. 

La PLT para un sistema abierto (volumen de control) se puede expresar como: 

𝑑𝐸𝑣𝑐

𝑑𝑡
= 𝑄̇𝑣𝑐 − 𝑊̇𝑣𝑐 + ∑ 𝑚̇

𝑠𝑎𝑙

(ℎ +
𝑉2

2
+ 𝑔𝑧) − ∑ 𝑚̇

𝑒𝑛𝑡

(ℎ +
𝑉2

2
+ 𝑔𝑧) (2.4) 

 

En donde el subíndice vc significa volumen de control, h se expresa como una propiedad intensiva del 

fluido llamada entalpia y 𝑚̇ es el flujo másico del fluido. 

 

 

2.5 La segunda ley de la termodinámica (SLT) 

La energía es una propiedad que se conserva y no se conoce ningún proceso que viole la PLT, 

por lo tanto es razonable concluir que para que ocurra un proceso se debe satisfacer la PLT. Sin 

embargo,  aunque ésta no restringe la dirección del proceso satisfacerla no asegura que en realidad el 

proceso tenga lugar. Esta adecuación de la PLT para identificar si un proceso puede tener lugar se 

soluciona introduciendo otro principio general: la segunda ley de la Termodinámica (SLT). 

El uso de la SLT no se limita a identificar la dirección de los procesos, también afirma que la 

energía tiene tanto calidad como cantidad. La PLT se relaciona con la cantidad y las transformaciones 

de energía de una forma a otra sin considerar su calidad. Conservar la calidad de la energía es un 

asunto importante para los investigadores e ingenieros y la SLT provee los medios necesarios para 

determinarla, así como el grado de degradación que sufre la energía durante un proceso.  

La SLT también es útil para determinar los límites teóricos del desempeño de los sistemas de 

ingeniería de uso ordinario. La SLT está estrechamente asociada con el concepto de perfección. De 

hecho, la SLT define la perfección para los procesos termodinámicos. Se puede usar para cuantificar 

el nivel de perfección de un proceso y señalar la dirección para eliminar eficazmente las 

imperfecciones [4]. 

 



 

 
19 

  

Capítulo 2: Principios del análisis termodinámico y la transferencia de calor.  

Existen dos enunciados clásicos de la SLT [5]: 

1. Enunciado de Clausius: Es imposible construir un dispositivo que opere en un ciclo sin 

que se produzca ningún otro efecto que la transferencia de calor de un cuerpo de menor 

temperatura a otro de mayor temperatura. 

2. Enunciado Kelvin-Planck: Es imposible que un dispositivo que opera en un ciclo reciba 

calor de un solo depósito y produzca una cantidad neta de trabajo. 

La SLT conduce frecuentemente a expresiones que involucran desigualdades, tal es el caso de la 

desigualdad de Clausius. Este concepto se expresa como: 

∮ (
𝛿𝑄

𝑇
) ≤ 0,                                                              (2.5) 

 

 Es decir, la integral cíclica de δQ/T siempre es menor o igual a cero. Esta desigualdad es válida 

durante todos los ciclos, tanto reversibles como irreversibles.                                         

Para un sistema cerrado, la SLT se puede expresar como: 

𝑆̇𝑠𝑎𝑙 − 𝑆̇𝑒𝑛𝑡 = ∫ (
𝛿𝑄̇

𝑇
)

2

1

+ 𝑆̇𝑔𝑒𝑛                                                     (2.6) 

 

Donde 𝑆̇𝑠𝑎𝑙 𝑦 𝑆̇𝑒𝑛𝑡 son las entropías de entrada y salida respectivamente, T es la temperatura absoluta, 

𝑄̇ es la tasa de transferencia de calor y 𝑆̇𝑔𝑒𝑛 es la cantidad de entropía generada por irreversibilidades 

del sistema. 

Las irreversibilidades asociadas con un proceso (I) se puede expresar como: 

𝐼 = 𝑊𝑟𝑒𝑣 − 𝑊𝑢 = 𝑇0𝑆𝑔𝑒𝑛                                                           (2.7) 

Donde 𝑊𝑟𝑒𝑣 es trabajo reversible,  𝑊𝑢 es el trabajo útil y es expresado como la diferencia entre el 

trabajo real y el trabajo del ambiente y T0 es la temperatura del ambiente.  

El trabajo reversible Wrev se define como la cantidad máxima de trabajo útil que puede 

producirse (o el trabajo mínimo que necesita ser proporcionado) cuando experimenta un proceso 

entre los estados inicial y final especificados. Éste es el trabajo de salida útil (o entrada) obtenido (o 
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gastado) cuando el proceso entre los estados inicial y final se ejecuta de una manera totalmente 

reversible. 

La SLT para un sistema abierto se puede expresar como:  

𝑑𝑆𝑣𝑐

𝑑𝑡
= ∑

𝑄̇

𝑇
𝑗

+ ∑ 𝑚̇

𝑖

𝑆 − ∑ 𝑚̇𝑆

𝑒

+ 𝑆̇𝑔𝑒𝑛                                      (2.8) 

donde S es la entropía y el subíndice vc al igual que en la ecu. 2.4 es el volumen de control. En décadas 

recientes, se ha desarrollado mayor investigación para minimizar la generación de entropía 

(irreversibilidades) en sistemas termodinámicos [6]. 

 

 

2.6 Exergía, calidad y eficiencia 

Desde el punto de vista termodinámico, la exergía se define como la máxima cantidad de trabajo 

teóricamente disponible entregado por un recurso en equilibrio con sus alrededores debido a un 

proceso reversible [7]. La exergía no es simplemente una propiedad termodinámica, sino que está 

relacionado al ambiente de referencia [8]; por lo tanto, la exergía es función de las propiedades físicas 

de un recurso y del ambiente representando un estado definido. El estado térmico y composición 

química de ambiente natural representa un estado de referencia (estado muerto) para el cálculo de la 

exergía; se afirma que un sistema está en estado muerto cuando se encuentra en equilibrio 

termodinámico con el ambiente. En este estado, un sistema está a la temperatura y presión ambiente 

(en equilibrio térmico y mecánico), no tiene energía cinética o potencial relativa a su ambiente 

(velocidad cero y elevación cero por arriba del nivel de referencia) y no reacciona con el ambiente 

(químicamente inerte). Tampoco hay efectos de desequilibrio magnético, eléctrico o tensión 

superficial entre el sistema y sus alrededores, por lo que un sistema tiene exergía cero en el estado 

muerto [9].  La exergía no está sujeta a las leyes de conservación y es destruida durante cualquier 

proceso real como resultado de las irreversibilidades. La tabla 2.1 muestra una clara comparación 

entre la energía y la exergía. 
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Tabla 2.1. Comparación entre energía y exergía. 

Energía  Exergía  

La Primera Ley de la Termodinámica La Segunda Ley de la Termodinámica 

"Nada desaparece". "Todo desaparece" 

La energía es movimiento o disponibilidad para 

producir un movimiento.  

 

∆𝑄 = ∆𝑈 + ∆𝑊 

Donde: 

ΔQ es la energía suministrada al sistema en forma de 

calor, 

ΔU es el cambio energía interna U del sistema,  

ΔW es la energía extraída como trabajo del sistema. 

 

Exergía es trabajo. Es decir, movimiento ordenado o 

disponibilidad para producir un trabajo. 

 

𝐸 = 𝑇0∆𝑆𝑡𝑜𝑡 

Donde: 

E es la exergía, 

T0 es la temperatura ambiente, 

ΔStot es el cambio de entropía total del sistema Stot,  es 

decir, el sistema y el ambiente. 

 

 

La energía siempre se conserva. Es decir, en balance; 

tampoco puede producirse o consumirse. 

 

 

La exergía siempre se conserva en un proceso 

reversible, pero se reduce en un proceso irreversible, es 

decir, procesos reales. Por tanto, la exergía nunca es un 

balance para procesos reales. 

 

Es una medida de cantidad. Es una medida de ambos tanto cantidad como de  

calidad. 

 

 

Otra afirmación con respeto a la exergía es que en todos los procesos en los cuales se convierte 

energía en trabajo útil, algo de energía es convertida de una alta calidad a una de baja calidad (la 

exergía es consumida). O como es explicado por Kotas [10], la conversión de energía ordenada 

(trabajo, energía cinética y energía potencial) en energía desordenada (energía interna, calor y energía 

química) se puede lograr completamente, pero la inversión de estos procesos son siempre limitados 

por la SLT y las propiedades del entorno en los cuales el sistema es situado. 

Cengel, et al. [11], expresa que un sistema  entrega el máximo trabajo posible cuando 

experimenta un proceso reversible del estado inicial especificado al estado de su ambiente, es decir, 

el estado muerto. Esto representa el potencial de trabajo útil del sistema en el estado especificado. Es 

importante entender que la exergía no representa la cantidad de trabajo que un dispositivo productor 

realmente entregará después de la instalación; sino que representa el límite superior en la cantidad de 

trabajo que un dispositivo puede entregar sin violar cualquier ley termodinámica. Habrá siempre una 

diferencia, grande o pequeña, entre la exergía y el trabajo real entregado por el dispositivo, diferencia 

que representa para los ingenieros la posibilidad de mejora. 



    

 
22 

 

Imer López Grijalva - Tesis de Maestría 

2.6.1 Reversibilidades e irreversibilidades 

Las reversibilidades se refiere a un proceso durante el cual tanto el sistema como sus alrededores 

pueden regresar a sus estados iniciales sin la acción de ningún agente externo y las irreversibilidades 

es lo contrario, es decir se requiere el suministro de energía de un agente externo para que el sistema 

y sus alrededores regresen a sus estados iniciales. Esta energía representa la energía que podría 

convertirse en trabajo pero que no lo fue. Cuanta más pequeña es la irreversibilidad asociada con un 

proceso mayor es el trabajo que se produce (o menor es el trabajo que se consume).   

La irreversibilidad se asocia con la destrucción de exergía que es una cantidad positiva para todo 

proceso real (irreversible) porque Wrev ≥ Wu para dispositivos productores de trabajo y Wrev ≤ Wu  para 

dispositivos consumidores de trabajo. Durante un proceso irreversible, tanto el sistema como sus 

alrededores no pueden regresar a sus estados iniciales porque las irreversibilidades ocurren, por 

ejemplo: por fricción, rechazo de calor, efectos eléctricos o mecánicos. 

 

2.6.2 Cambio de exergía 

En general un sistema cerrado puede poseer energías cinética y potencial, por lo que la energía 

total de un sistema de este tipo es igual a la suma sus energías interna, cinética y potencial. Al observar 

que la energía cinética y potencial son formas de exergía, la exergía de un sistema cerrado de masa m 

es, 

Ψ = (𝑈 − 𝑈0) + 𝑃0(𝑉 − 𝑉0) − 𝑇0(𝑆 − 𝑆0) + 𝑚
𝑉2

2
+ 𝑚𝑔𝑧                      (2.9) 

 

Donde las propiedades con subíndice cero (energía interna U0, volumen V0,  presión P0, 

temperatura T0 y entropía S0) están evaluadas en el estado muerto.  

Por otra parte, dividiendo la ec. (2.9) entre m,  la exergía del sistema cerrado (o sin flujo), se 

puede expresar como  

𝜓 = (𝑢 − 𝑢0) + 𝑃0(𝑣 − 𝑣0) − 𝑇0(𝑠 − 𝑠0) +
𝑉2

2
+ 𝑔𝑧                           (2.10) 

 

El cambio de exergía de un sistema cerrado durante el proceso es simplemente la diferencia entre 

las exergías final e inicial del sistema, 
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ΔΨ = 𝑈2 − 𝑈1 + 𝑃0(𝑉𝑠𝑎𝑙 − 𝑉𝑒𝑛𝑡) − 𝑇0(𝑆𝑠𝑎𝑙 − 𝑆𝑒𝑛𝑡) + 𝑚
𝑉𝑠𝑎𝑙

2 + 𝑉𝑒𝑛𝑡
2

2
   + 𝑚𝑔(𝑧𝑠𝑎𝑙 − 𝑧𝑒𝑛𝑡)      (2.11) 

 

Para sistemas cerrados estacionarios, los términos de energía cinética y potencial desaparecen. 

La exergía de una corriente de flujo, también llamada exergía de flujo (o corriente) y expresada: 

 

𝜓 = (ℎ − ℎ0) − 𝑇0(𝑠 − 𝑠0) +
𝑉2

2
+ 𝑔𝑧                                      (2.12) 

 

Entonces el cambio de exergía de una corriente de fluido cuando experimenta un proceso desde 

un estado 1 hasta el 2 es: 

ΔΨ = 𝜓2 − 𝜓1 = (ℎ2 − ℎ1) + 𝑇0(𝑠2 − 𝑠1) +
𝑉2

2 − 𝑉1
2

2
+ 𝑔(𝑧2 − 𝑧1)             (2.13) 

 

Para corrientes de fluido las energías cinética y potencial son insignificantes, los término de estas 

energías desaparecen. 

Es importante notar que el cambio de exergía de un sistema cerrado o de una corriente de fluido 

representa la cantidad máxima de trabajo útil que puede llevarse a cabo (o, si es negativo, la cantidad 

máxima de trabajo útil que necesita suministrarse) cuando el sistema pasa del estado 1 al estado 2 en 

un ambiente especificado, y representa el trabajo reversible Wrev. Esto es independiente del tipo de 

proceso ejecutado, del tipo de sistema utilizado y de la naturaleza de las interacciones de energía entre 

el sistema y los alrededores. También es de notarse que la exergía de un sistema cerrado no puede ser 

negativa, pero la de una corriente de flujo puede serlo a presiones menores de la presión ambiente P0. 

 

2.6.3 Mecanismos de transferencia de exergía 

La exergía al igual que la energía, puede transferirse hacia o desde un sistema en tres formas: 

calor, trabajo y flujo másico. Esta transferencia es reconocida en la frontera del sistema cuando la 

exergía la cruza, por lo que representa la exergía ganada o perdida por un sistema durante un proceso. 

Las dos únicas formas de interacción de exergía asociadas con una masa fija o sistema cerrado son las 

transferencias de calor y trabajo [11]. 
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2.6.3.1 Transferencia de exergía por calor, Q 

El calor es una forma de energía desorganizada y sólo una porción de ella puede convertirse en 

trabajo, que es una forma de energía organizada. Siempre es posible producir trabajo a partir del calor 

de una temperatura superior a la temperatura ambiente, transfiriéndolo a una máquina térmica que 

rechaza hacia al ambiente el calor de desperdicio. Por consiguiente, la  transferencia de calor Q en una 

ubicación que se encuentra a temperatura termodinámica T, siempre está acompañada por la 

transferencia de exergía, Excalor, en una cantidad de 

 

𝐸𝑥𝑐𝑎𝑙𝑜𝑟 = (1 −
𝑇0

𝑇
) 𝑄                                                        (2.14) 

 

La relación anterior da la transferencia de exergía que acompaña la transferencia de calor Q 

siempre que T sea mayor o menor que T0. Cuando T > T0, la transferencia de calor hacia un sistema 

aumenta la exergía de éste y la transferencia de calor desde un sistema lo disminuye. Pero lo opuesto 

ocurre cuando T < T0. En este caso, la transferencia de calor Q es el calor desechado hacia el medio 

frio (el calor de desperdicio) y no debe confundirse con el suministrado por el ambiente a T0. La 

exergía transferida debido al calor es cero cuando T =T0  en el punto de transferencia [11]. 

 

2.6.3.2. Transferencia de exergía por trabajo, W 

La exergía es el potencial de trabajo útil, y la transferencia de exergía por trabajo puede expresarse 

simplemente como: 

𝐸𝑥𝑡𝑟𝑎𝑏𝑎𝑗𝑜 = 𝑊       (𝑝𝑎𝑟𝑎 𝑡𝑜𝑑𝑎𝑠 𝑙𝑎𝑠 𝑓𝑜𝑟𝑚𝑎𝑠 𝑑𝑒 𝑡𝑟𝑎𝑏𝑎𝑗𝑜)   (2.15) 

 

y para una frontera de trabajo,  

𝐸𝑥𝑡𝑟𝑎𝑏𝑎𝑗𝑜 = 𝑊 − 𝑊𝑎𝑙𝑟 = 𝑃0(𝑉2 − 𝑉1)                                       (2.16) 

 

donde 𝑊𝑎𝑙𝑟 = 𝑃0(𝑉2 − 𝑉1),  P0 es la presión atmosférica, así comoV1 y V2 son los volúmenes inicial y 

final. Por consiguiente, la transferencia de exergía debida al trabajo, como los trabajos de flecha y 

eléctrico, es igual al trabajo W mismo. 
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2.6.3.3. Transferencia de exergía por masa, m 

La masa contiene exergía, así como energía y entropía, y los contenidos de éstas en un sistema 

son proporcionales a la masa. También, las tasas de transporte de exergía, entropía y energía hacia 

dentro o hacia fuera de un sistema son proporcionales al flujo másico. El flujo másico es un mecanismo 

para transportar exergía, entropía y energía dentro o fuera del sistema. Cuando la cantidad de masa m 

entra o sale de un sistema, la acompaña una cantidad de exergía 𝑚𝜓, por tanto la exergía transferida 

por masa es: 

𝐸𝑥𝑚𝑎𝑠𝑎 = 𝑚𝜓 = 𝑚 [(ℎ − ℎ0) − 𝑇0(𝑠 − 𝑠0) +
𝑉2

2
+ 𝑔𝑧]                    (2.17) 

 

 

2.6.4. Balance de exergía 

La naturaleza de la exergía es opuesta a la de la entropía, en la cual la exergía puede destruirse 

pero no crearse. Por consiguiente, el cambio de exergía de un sistema durante un proceso es menor a 

la transferencia de exergía por una cantidad igual a la exergía destruida dentro de las fronteras del 

sistema durante el proceso. Entonces el principio de disminución de exergía puede expresarse como  

𝐸𝑥𝑒𝑛𝑡 − 𝐸𝑥𝑠𝑎𝑙 − 𝐸𝑥𝑑𝑒𝑠𝑡𝑟𝑢𝑖𝑑𝑎 = Δ𝐸𝑥𝑠𝑖𝑠𝑡𝑒𝑚𝑎                                 (2.18) 

 

 

Esta relación se conoce como el balance de exergía y puede definirse como: el cambio de exergía 

de un sistema durante un proceso es igual a la diferencia entre la transferencia neta de exergía a 

través de la frontera del sistema y la exergía destruida dentro del sistema como resultado de las 

irreversibilidades. 

Las irreversibilidades como la fricción, el mezclado, las reacciones químicas, la transferencia de 

calor debida a una diferencia finita de temperatura, la expansión libre, la compresión o expansión sin 

cuasiequilibrio, siempre generan entropía y cualquier cosa que genera entropía siempre destruye 

exergía. La exergía destruida es proporcional a la entropía generada y se expresa como,  

 

𝐸𝑥𝑑𝑒𝑠𝑡𝑟𝑢𝑖𝑑𝑎 = 𝑇0𝑆𝑔𝑒𝑛                                                        (2.19) 

Transferencia neta de exergía 

por calor, trabajo y masa 

Destrucción 

de exergía 

Cambio 

de exergía 
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La destrucción de exergía durante un proceso puede determinarse a partir de un balance de exergía 

del sistema o de la generación de entropía usando ec. (2.19). 

En general, un sistema cerrado posee energías cinética y potencial como el total de la energía 

involucrada. El cambio de exergía de un sistema cerrado durante un proceso es simplemente la 

diferencia de exergía entre el estado final 2 y el estado inicial 1del sistema. Para un sistema cerrado 

en estado estacionario en el cual existe una entrada de calor Qent y un trabajo de salida Wsal en la 

frontera como se muestra en la figura 2.1, los balances de masa, energía, entropía y exergía se pueden 

expresar como: 

 

Balance de masa:                𝑚1 = 𝑚2 = 𝑐𝑜𝑛𝑠𝑡𝑎𝑛𝑡𝑒                                                                (2.20) 

Balance de energía:         𝑄𝑒𝑛𝑡 − 𝑊𝑠𝑎𝑙 = 𝑚(𝑢2 − 𝑢1)                                                          (2.21) 

Balance de entropía:          
𝑄𝑒𝑛𝑡

𝑇𝑠
+ 𝑆𝑔𝑒𝑛 = 𝑚(𝑠2 − 𝑠1)                                                            (2.22) 

Balance de Exergía: 

𝑄𝑒𝑛𝑡 (1 −
𝑇0

𝑇𝑠
) − [𝑊𝑠𝑎𝑙 − 𝑃0(𝑉2 − 𝑉1)] − 𝐸𝑥𝑑𝑒𝑠𝑡𝑟𝑢𝑖𝑑𝑎 = 𝐸𝑥2 − 𝐸𝑥1                   (2.23) 

 

Donde u es la energía interna, s es la entropía, Ts es la temperatura del recurso exergético, T0 es la 

temperatura del estado muerto (ambiente), Sgen es la generación de entropía, P0 es la presión del estado 

muerto y V es el volumen. La exergía de un sistema cerrado puede ser positiva o cero y nunca negativa. 

 

 

 

Figura 2.1. Sistema cerrado con entrada de calor Qent y trabajo en la salida en la frontera Wsal. 
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Para un volumen de control de flujo estacionario con una entrada de calor y potencia de salida 

como se muestra en la figura 2.2, los balances de masa, energía, entropía y exergía se pueden expresar 

como: 

Balance de Masa:  𝑚̇1 = 𝑚̇2                                                                         (2.24) 

 Balance de Energía:             𝑚̇1ℎ1 + 𝑄̇𝑒𝑛𝑡 = 𝑚̇2ℎ2 + 𝑊̇𝑠𝑎𝑙                                        (2.25) 

Balance de Entropía:   
𝑄̇𝑒𝑛𝑡

𝑇𝑠
+ 𝑚̇1𝑠1 + 𝑆̇𝑔𝑒𝑛 = 𝑚̇2𝑠2                                         (2.26) 

          Balance de exergía: 

  𝑄𝑒𝑛𝑡 (1 −
𝑇0

𝑇𝑠
) + 𝑚̇1𝜓1 = 𝑚̇2𝜓2 + 𝑊̇𝑠𝑎𝑙 + 𝐸𝑥𝑑𝑒𝑠𝑡𝑟𝑢𝑖𝑑𝑎                             (2.27) 

 

En donde la exergía especifica de un flujo de fluido (flujo de exergía) está dado por 

 

𝜓 = ℎ − ℎ0 − 𝑇0(𝑠 − 𝑠0)                                                    (2.28) 

 

En estas ecuaciones los cambios de energía cinética y potencial se asumen como despreciables.  

La mayoría de los volúmenes de control encontrados en la práctica, como turbinas, compresores, 

toberas, difusores,  intercambiadores de calor, tuberías y ductos operan en estado estacionario, por lo 

tanto no experimentan cambio en sus contenidos de masa, energía , entropía y exergía, así como en 

sus volúmenes. La tasa de exergía que entra en un sistema de flujo estacionario en todas sus formas 

(calor, trabajo, transferencia de masa) debe ser igual a la cantidad de exergía que sale más la exergía 

destruida. 

 

Figura 2.2. Volumen de control que involucra entrada de calor y salida de energía. 
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2.7. Exergía y sustentabilidad 

Como bien ya hemos mencionado el AE se basa en la combinación de la PLT y la SLT; y puede 

precisar las pérdidas de calidad o el potencial de trabajo, en un sistema. El AE es consecuentemente 

vinculado a la sustentabilidad debido al incremento del uso sustentable de la energía y no sólo en lo 

concerniente a las pérdidas de energía sino también en la pérdida de calidad de la energía (o exergía). 

La figura 2.3 resume claramente las ventajas de la exergía como instrumento para mejorar el 

medioambiente y el desarrollo sustentable.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 2.3. Ilustración de como contribuye la exergía a mejorar el medioambiente y el desarrollo sustentable. 

 

 

 

 

EXERGÍA Y SU PAPEL PARA: 

 Mejorar las prácticas de  la ingeniería para el diseño, análisis y la mejora del rendimiento. 

 Mejorar el entendimiento de los impactos de la utilización de los recursos energéticos en el 

medioambiente.  

 Mejorar el  uso de los recursos energéticos. 

 Mejorar las herramientas para suplir de forma sustentable los recursos energéticos. 

 Mejorar la seguridad energética. 

 Mejorar la  medida para distinguir la alta calidad y la baja calidad de los recursos energéticos. 

 Mejorar las herramientas para reducir las ineficiencias en los sistemas existentes y sus aplicaciones. 

 Mejorar la implementación de los proyectos energéticos. 

 Mejorar los costos efectivos. 

 Identificar las localizaciones, tipos y las magnitudes verdaderas de los desperdicios y las pérdidas. 

 Determinar los límites de la ingeniería para el diseño de sistemas energéticos más eficientes  

MEJORA DEL MEDIO AMBIENTE MEJORA SUSTENTABLE 
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2.8. Introducción a la transferencia de calor  

La transferencia de calor es el intercambio de energía térmica entre cuerpos cuando existe una 

diferencia de temperatura entre estos. La energía térmica es transferida de la alta temperatura a la de 

baja temperatura. La temperatura es una medida de la cantidad de energía de las moléculas que 

contiene un cuerpo. La tasa de transferencia de calor q es medida en Watts (W), el cual es Joules por 

segundo. La tasa de transferencia de calor por unidad de área, flujo de calor, es medida en Watts por 

área (W/m2) [12]. 

Los procesos de transferencia de calor se clasifican en tres modos: conducción, convección y 

radiación, los cuales describimos a continuación. 

 

2.8.1. Conducción 

Para examinar la transferencia de calor por conducción es necesario relacionar esta con las 

propiedades mecánicas, térmicas o geométricas.  La conducción es la transferencia de energía de las 

partículas más energéticas de una sustancia hacia las adyacentes menos energéticas, como resultado 

de interacciones entre esas partículas. La conducción puede tener lugar en los sólidos, líquidos o gases. 

En los gases y líquidos la conducción se debe a las colisiones  y a la difusión de las moléculas durante 

un movimiento aleatorio. En los sólidos se debe a la combinación de las vibraciones de las moléculas 

en una retícula y al transporte de energía por parte de electrones libres [12]. Si consideramos la 

trasferencia de calor a través de una pared de grosor Δx que tiene lugar en dos reservorios: caliente 

(Tc) y frio (Tf) respectivamente. En la figura 2.4  muestra el proceso de conducción. 

 

 

Figura 2.4. Conducción de calor a través de una pared plana grande de espesor Δx y área A. 
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Como se muestra en la figura 2.4, la tasa de transferencia de calor, 𝑄̇ es una función de las 

temperaturas caliente y fría, la geometría de la pared: 

 

𝑄̇ = 𝑓(𝑇𝑐 , 𝑇𝑓, 𝑝𝑟𝑜𝑝𝑖𝑒𝑑𝑎𝑑𝑒𝑠 𝑔𝑒𝑜𝑚é𝑡𝑟𝑖𝑐𝑎𝑠)                                 (2.29) 

 Fourier mostró que la transferencia de calor es proporcional a la diferencia de temperatura a 

través de la capa y el área de la transferencia de calor e inversamente proporcional al grosor de la capa. 

La cual es 

𝑄̇ = 𝑘𝐴
(𝑇𝑐 − 𝑇𝑓)

∆𝑥
= −𝑘𝐴

(𝑇𝑓 − 𝑇𝑐)

∆𝑥
= −𝑘𝐴

∆𝑇

∆𝑥
                                   (2.30) 

 

donde k es la conductividad térmica que se define como la capacidad de un material para conducir 

calor (W/m K), A es el área de la sección trasversal (m2) y Δx es el espesor de la capa (m). La 

conductividad térmica es especial para cada material y en general los metales tienen conductividades 

altas y consecuentemente pueden transmitir grandes cantidades de energía bajo gradientes de 

temperatura  pequeños. Sin embargo,  en los aislantes la situación es inversa.  

En el límite de la ecuación para cualquier diferencia de temperatura a través de una longitud Δx 

que tiende a cero se reduce a la forma diferencial: 

 

𝑄̇ = −𝑘𝐴
𝑑𝑇

𝑑𝑥
                                                                (2.31) 

 

 donde  
𝑑𝑇

𝑑𝑥
(

𝐾

𝑚
) es el gradiente de temperatura. 

La ec. (2.31) es la forma unidimensional de Ley de Fourier de la conducción de calor. El gradiente 

de temperatura muestra la pendiente de la línea y es negativa basado en la SLT. 

Cuando la radiación solar es absorbida por un material opaco, la energía es redistribuida y es 

conducida entre las moléculas adyacentes del material. Tal redistribución es dependiente tanto de la 

diferencia de temperatura como de  la conductividad térmica del material. 
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2.8.2. Convección 

El segundo tipo de transferencia de calor es por convección, útil en muchos procesos térmicos 

solares. Este es el modo de transferencia de energía entre una superficie sólida y un líquido o gas 

adyacentes que están en movimiento y comprende los efectos combinados de la conducción y el 

movimiento de fluidos (figura 2.5). Entre más rápido es el movimiento de un fluido, mayor es la 

transferencia de calor por convección. En ausencia de cualquier movimiento masivo de fluido, la 

transferencia de calor entre una superficie sólida y el fluido adyacente es por conducción pura. La 

presencia de movimiento masivo del fluido acrecienta la transferencia de calor entre la superficie 

sólida y el fluido, pero también complica la determinación de las razones de esa transferencia. 

La convección recibe el nombre de convección forzada si el fluido es forzado a fluir sobre una 

superficie mediante medios externos, en contraste se dice que es convección natural (o libre) si el 

movimiento del fluido es causado por fuerzas de empuje que son inducidas por las diferencias de 

densidad debidas a la variación de temperatura de este fluido. En la conversión de la energía solar 

ambas convecciones pueden ser acompañados por cambios de fase. Es costumbre calcular la razón de 

transferencia de calor (𝑄̇) de la superficie al fluido mediante la ley del enfriamiento de Newton, la 

cual es  

𝑄̇ = ℎ𝐴(𝑇𝑠 − 𝑇∞)                                                            (2.32) 

 

La cantidad h (W/m2 °C) es conocida como coeficiente de transferencia de calor  por convección, Ts 

es la temperatura de la superficie y 𝑇∞  es la temperatura del fluido. Algunos coeficientes de 

transferencia de calor por convección aproximados para colectores solares son dados en la tabla 2.2. 

 

 

Tabla 2.2. Coeficiente convectivo de transferencia de calor [12]. 

Configuración del sistema (W/m2 °C) 

Transferencia de calor entre planos paralelos (separación 2.5 – 10 cm ) 3 

Transferencia de calor de la superficie de la cubierta, donde v es la velocidad del viento en 

la superficie de la placa en metros por segundo 
2.3 + 3.8 v 
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2.8.3. Radiación 

Un cuerpo caliente puede perder calor por radiación debido a las emisiones de onda del espectro 

electromagnético. La máxima energía la cual puede ser radiada de un cuerpo a una temperatura dada 

es llamada la radiación de un cuerpo negro correspondiente a esa temperatura. Por lo tanto, la tercera 

forma de trasferencia de calor, radiación, se define como la energía emitida por la materia en forma 

de ondas electromagnéticas (o fotones) como resultado de los cambios en las configuraciones 

electrónicas de los átomos o moléculas. La razón máxima de la radiación que se puede emitir desde 

una superficie a una temperatura termodinámica T, (en K o R) es expresada por la ley de Stefan-

Boltzmann: 

𝑄𝑒𝑚𝑖𝑡𝑖𝑑𝑎,𝑀𝑎𝑥 = 𝜎𝐴𝑇4,                                                     (2.35) 

 

donde σ = 5.67 x 10-8W/m2 K4, es la constante de Stefan-Boltzmann. Similar a la radiación del sol, el 

calor puede ser radiado de las superficies de materiales calientes. La cantidad de radiación es 

principalmente dependiente de la temperatura del cuerpo radiante y de la emisividad de la superficie 

del material. En el caso específico de los CSA instalados en los techos de los hogares o industrias,  la 

energía emitida de la placa absorbedora de estos dispositivos es radiada a la atmosfera.  

 

 

Figura 2.5 Transferencia de calor por convección de una superficie 

caliente. 



 

 
33 

  

Capítulo 2: Principios del análisis termodinámico y la transferencia de calor.  

2.9. Referencias 

[1] Dincer I., Rosen M.A., 2005. Thermodynamic aspects of renewables and sustainable development. 

Renew. Sust. Ener. Rev. 9, 169-189. 

[2] Bejan A., Tsatsaronis G. Moran M. 1996. Thermal Design and Optimization. John Wiley and Sons. 

New York. 

[3] Petela R., 2010. Engineering Thermodynamics of Thermal Radiation: For Solar Power Utilization. 

Mc Graw Hill, New York. 

[4] Demirel Y., 2013. Thermodynamic Analysis. Sci. Eng. 38: 221-249. 

[5] Bejan A., 2006. Advanced Engineering Thermodynamics. 3rd edition. John Wiley and Sons. New 

Jersey. 

[6] Dincer I., Zamfirescu C., 2011. Sustainable Energy Systems and Applications. Springer, New 

York. 

[7] Dincer I, Cengel YA., 2001. Energy, entropy and exergy concepts and their roles in thermal 

engineering. Entropy 3, 116–49.  

[8] Cengel Y. A., Boles MA.2001. Thermodynamics: an engineering approach. 4th edition. McGraw-

Hill, New York. 

[9] Kanoglu M., Cengel. Y. A., Dincer I., 2012. Efficiency Evaluation of Energy Systems. Springer, 

New York. 

[10] Kotas T. J., 1995. The Exergy Method of Thermal Plant Analysis. Krieger Publishing Company. 

Florida. 

[11] Cengel Y. A., Boles MA. 2012. Termodinámica. Séptima Edición.  McGraw-Hill, New York. 

[12] Zekai S., 2008. Solar Energy Fundamentals and Modeling Techniques. Springer, New York. 

[13] Dunn P. D., 1986. Renewable Energies: sources, conversion and application. Peregrinus, New 

York. 

 

 



  

 
34 

 

 

CAPÍTULO 3 

 

COLECTORES SOLARES DE AIRE Y SU FUNDAMENTO TEÓRICO 

 

 

3.1. Introducción 

uando la energía solar es absorbida por una superficie es convertida en energía térmica o 

eléctrica en dependencia del dispositivo que la capte. Este capítulo se enfoca en la 

descripción de los principios de funcionamiento de los colectores solares de aire (CSA), así como las 

ecuaciones que modelan el comportamiento térmico, termohidráulico y exergético de estos 

dispositivos y que permiten optimizar su rendimiento. Así mismo se introducen el concepto de 

indicadores de sustentabilidad de exergía y el potencial de mejoramiento de exergía. 

 

 

3.2. Energía solar y su aprovechamiento 

En el sol ocurren reacciones de fisión nuclear y emite una enorme cantidad de energía la cual es 

estimada en 3.47 x 1024 kJ por unidad de tiempo. Únicamente una pequeña parte, cerca 5 x 10-11 kJ, 

de esa energía es irradiada hacia la superficie de la tierra. La cantidad de radiación solar incidente no 

sólo depende de la estación del año, sino también de las condiciones climáticas locales, localización 

y orientación de la superficie. El valor promedio de la radiación es aproximadamente 1000 W/m2 

cuando la superficie absorbente esta perpendicular a los rayos solares y el cielo está claro. Existen 

varios métodos para captar y usar esta energía gratuita, limpia y renovable [1]. 

Es bien sabido que las superficies negras absorben mayor cantidad radiación solar más que 

cualquier otro color y por lo tanto una placa plana metálica pintada de negro y expuesta a un flujo 

continuo de radiación solar se calentará hasta alcanzar una temperatura donde la cantidad de calor que 

es irradiada y cedida hacia al ambiente es exactamente la misma cantidad de energía recibida del sol 

C 
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[2].  Basado en este principio la manera más simple de utilizar la energía solar es convertirla en energía 

térmica para aplicaciones de calentamiento utilizando colectores de energía solar. El concepto de un 

colector solar es simple: este dispositivo absorbe la radiación solar incidente mediante la placa pintada 

de negro la cual es calentada por radiación solar vía la cubierta transparente, la cual puede ser una o 

dos cubiertas principalmente de cristal, convirtiéndola en calor y transfiriéndola a un fluido 

(usualmente aire o agua; actualmente se experimenta con nanofluidos [3]) que circula a través del 

colector. Las pérdidas térmicas al ambiente del absorbedor son contenidas tanto por la cubierta la cual 

actúa como un cuerpo opaco para la radiación infrarroja (este efecto es llamado el efecto invernadero) 

y el aislante que se encuentra en los costados y en la parte inferior de la placa absorbedora.  

 

 

3.3. Clasificación de colectores solares 

Diversos métodos son utilizados para clasificar los colectores solares. Una metodología consiste 

en clasificarlos es de acuerdo con el tipo de fluido de trabajo, así tenemos los colectores de aire y 

colectores de líquido. Elegir el fluido de trabajo esta usualmente dictado por su aplicación. Por 

ejemplo, los colectores de aire son utilizados con mayor éxito para calentamiento y acondicionamiento 

de espacios habitados, invernaderos, aplicaciones de secado convectivo de productos agrícolas, 

textiles, productos marinos y recientemente combinados con paneles fotovoltaicos denominados 

sistemas térmicos fotovoltaicos (STF); mientras que los colectores de líquidos son obviamente 

seleccionados para aplicaciones domesticas o industriales de calentamiento de agua.   

 

3.3.1. Colector solar de aire 

Los colectores solares de aire (CSA) son económicos y  han sido muy utilizados por muchos años 

debido a su inherente simplicidad. Estos son una especie de intercambiadores de calor que transforman 

la energía solar en calor. El aire circula a través del colector debido al mecanismo de transferencia de 

calor por convección. Este tipo de captadores tiene un amplio rango de aplicaciones y ofrece una 

buena capacidad de aprovechamiento energético, en ellos el fluido que enfría la placa absorbedora es 

directamente el aire que se quiere calentar. El aire puede circular por convección natural o forzada  

mediante impulsores. El CSA cubre una demanda de temperaturas inferiores a 60 °C. 
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Los inconvenientes que presentan estos colectores se derivan directamente de las propiedades del 

aire: valores bajos de densidad, calor específico por unidad de volumen y conductividad térmica. Por 

ello la principal dificultad de los CSA es la transferencia de calor entre la placa y el fluido. Se ha 

trabajado extensamente en la mejora de los coeficientes de transferencia que dependen del diseño del 

colector y las condiciones de operación. Consecuentemente el rendimiento de estos dispositivos 

depende en gran medida del caudal de aire circundante.  

Frente a los sistemas con fluidos líquidos los colectores de aire presentan la ventaja de evitar 

problemas de congelación y ebullición del fluido. Al trabajar con temperaturas relativamente bajas 

también es factible utilizar en la construcción de estos colectores materiales más económicos. Existe 

un gran número de configuraciones de placas absorbentes para el calentamiento de aire. En general, 

se busca que dentro del colector exista una gran área de contacto entre la placa absorbente y el aire 

que circula a través del colector para asegurar una buena transferencia de calor. 

 

3.3.1.1. Tipos de colectores de aire 

Existe una gran variedad de CSA, aunque los componentes básicamente son los mismos (placa 

absorbedora, cubierta transparente, estructura y aislante), sus eficiencias pueden variar 

significativamente por varias razones como son: la naturaleza y características de los componentes, la 

posición del canal de aire en el colector, forma del colector, número de cubiertas, etc. [4]. Todos estos 

parámetros afectan a un  factor esencial: el coeficiente de  transferencia de calor entre el absorbedor 

y el aire caloportador, por lo tanto la eficiencia instantánea del colector. Los CSA se clasifican de 

acuerdo al número de cubiertas, los materiales absorbentes, la forma de la superficie absorbente, tipos 

de flujo, colectores híbridos y sus aplicaciones. Una clasificación de los CSA es mostrada en la figura 

3.1, donde cada grupo es dividido en un subgrupo.  
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Figura 3.1. Clasificación de CSA. 

 

 

Si bien existen varias configuraciones de CSA que han sido desarrollados para incrementar la tasa 

de transferencia de calor o disminuir la pérdida de calor, las configuraciones que usaremos en esta 

tesis son: 

1. Placa absorbedora rugosa: mejora la transferencia de calor por convección dentro del 

colector. La configuración rugosa también incrementa la caída de presión,  pero 

únicamente cuando se compara con una placa lisa. La utilización de la rugosidad para 

incrementar la convección ha sido intensamente investigada y ha mostrado mejoras en el 

rendimiento de los colectores [5, 6, 7]. 

 

2. Múltiples cubiertas de cristal: reduce la pérdida de calor por radiación infrarroja y atrapa 

una capa de aire aislada entre los cristales.   
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3.3.1.1.1. CSA de paso posterior 

En este diseño la placa absorbedora es colocada directamente debajo de la cubierta transparente 

con una capa de aire estático que la separa de la cubierta, lo cual reduce las pérdidas de calor hacia la 

parte superior. El flujo de aire es calentado en la superficie inferior de la placa absorbedora y la capa 

de aislante, con la transferencia de calor vía el lado posterior de la placa, figura 3.2. El  CSA de paso 

posterior generalmente se ha encontrado que es más eficiente que el CSA de paso frontal [8]. 

 

 

Figura 3.2. Vista esquemática de un CSA de paso posterior. 

 

3.3.1.1.2. CSA de placa absorbedora con protuberancias 

En el ducto de un CSA existe una presencia de una subcapa laminar entre la placa absorbedora y 

el flujo de aire, a esta generalmente se le considera la principal causa de la resistencia térmica para la 

transferencia de calor. La rugosidad artificial en una placa absorbedora se considera una buena técnica 

para romper la subcapa laminar y por lo tanto reducir la resistencia térmica e incrementar el coeficiente 

de transferencia de calor, algunos investigadores han propuesto nuevas geometrías rugosas para los 

CSA, es decir formación de protuberancias en la superficie de la placa absorbedora como se muestra 

en la figura 3.3 a). 

Bhushan y Singh [9,10] han reportado una investigación experimental intensiva para un flujo 

turbulento completamente desarrollado para este tipo de rugosidad y una evaluación del rendimiento 

térmico y termohidráulico; debido a que la protuberancia se forma en la misma lamina  (no se requiere 

soldar alguna pieza sobre la placa absorbedora lo cual sea dicho de paso también incrementaría su 



 

 
39 

  

Capítulo 3: Colectores solares de aire y su funcionamiento teórico.  

peso)  se considera este tipo de rugosidad como un método simple y económico para mejorar la 

eficiencia del colector. En la figura 3.3a se muestra el diseño conceptual del colector solar con 

protuberancias, cabe resaltar que las protuberancias permiten que se cree una turbulencia la cual ayuda 

a que la placa mantenga rangos de temperaturas en las que este funcionará apropiadamente como ya 

sea mencionado. En la figura 3.3b se muestra la disposición de las protuberancias sobre la superficie 

de la placa, las literales L, S, d y e indican la longitud de onda larga entre las protuberancias, longitud 

de onda corta entre las protuberancias, diámetro de impresión de la protuberancia y altura de 

protuberancia respectivamente. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

(a) 

(b) 

Figura 3.3. Esquema conceptual de CSA con protuberancias en la placa absorbedora: (a) vista transversal 

y (b) vista superior de la distribución de las protuberancias sobre la placa. 
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3.4. Fundamentos para el análisis teórico de los CSA  

3.4.1. Rendimiento térmico del CSA 

En estado estacionario, el rendimiento de un CSA se puede describir mediante la ganancia de 

calor útil del colector Qu, la cual se define como la diferencia entre la radiación solar absorbida y la 

pérdida de calor o la energía útil de salida de un colector, un balance de calor sobre el colector nos da 

la ganancia de calor útil, figura 3.4. Esta ganancia útil se puede expresar como 

 

𝑄𝑢1 = 𝐴𝐼(𝜏𝛼) − 𝑄𝐿 = 𝐴[𝐼(𝜏𝛼) − 𝑈𝐿(𝑇𝑝 − 𝑇𝑎)] = 𝑚𝐶𝑝[𝑇𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑒𝑛𝑡]                                (3.1) 

 

donde A es el área de la placa absorbedora, (𝜏𝛼) es el producto absorbancia – transmitancia de la 

combinación de la cubierta de cristal y la placa absorbedora. La pérdida de calor 𝑄𝐿 del colector solar 

de aire es la suma de las pérdidas de calor de la parte superior, la parte inferior y los laterales de éste. 

El coeficiente total de pérdida de calor se define como  

 

𝑈𝐿 =
𝑄𝐿

[𝐴(𝑇𝑝 − 𝑇𝑎)]
                                                                 (3.2) 

 

donde Tp es la temperatura media de la placa absorbedora y Ta es la temperatura ambiente. 

Como se puede ver la ec. 3.2 evalúa el calor útil en términos de la temperatura media de la placa, 

Hottel-Whillier-Bliss [11] reportaron una expresión para la ganancia de calor en base a las 

temperaturas de entrada (Tent) y ambiente (Ta) la cual es de gran utilidad: 

 

𝑄𝑢2 = 𝐴𝑐𝐹𝑅[𝐼(𝜏𝛼) − 𝑈𝐿(𝑇𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑎)]                                           (3.3) 

 

 

Figura 3.4. Balance de calor sobre el CSA. 
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La eficiencia térmica de un CSA se define como la tasa de la energía útil ganada entre la radiación 

solar incidente en el CSA, por lo que en términos de la temperatura de entrada del fluido (Tent) y el 

factor de remoción de calor (FR) puede ser representada por la siguiente relación; 

 

𝜂𝐼 =
𝑄𝑢2

𝐼𝐴𝑐
= 𝐹𝑅 [(𝜏𝛼) −  𝑈𝐿 (

𝑇𝑒𝑛𝑡 − 𝑇𝑎

𝐼
)]                                             (3.4) 

 

FR  representa la razón de la  ganancia real de energía útil que se obtendría si el colector y la superficie 

absorbedora estuvieran a la misma temperatura con la ingresa el fluido de trabajo, simbólicamente se 

expresa como: 

 

𝐹𝑅 =
𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 𝑟𝑒𝑎𝑙

𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑠𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 𝑡𝑒𝑚𝑝𝑒𝑟𝑎𝑡𝑢𝑟𝑎 𝑑𝑒 𝑒𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 𝑑𝑒 𝑓𝑙𝑢𝑖𝑑𝑜
            (3.5) 

 

La expresión matemática para evaluar FR es [11]: 

 

𝐹𝑅 =
𝑚̇𝐶𝑝

𝑈𝐿𝐴𝑐
[1 − 𝑒𝑥𝑝 (

𝑈𝐿𝐴𝑐𝐹′

𝑚̇𝐶𝑝
)]                                                    (3.6) 

 

Como puede observarse en la ec. (3.6) FR  es independiente de la radiación solar, sin embargo este 

parámetro es función de las características del CSA, del tipo de fluido, de la taza del flujo del fluido  

que atraviesa el ducto del colector y del diseño de la placa (espesor, propiedades del material, etc.). 

Cuando el colector opera en un ciclo abierto, es decir, a temperatura ambiente (la cual es la 

configuración usualmente utilizada para CSA); las Tent y Ta resultan ser iguales. Consecuentemente la 

ec. (3.4) se reduce a 𝜂𝐼 = 𝐹𝑅(𝜏𝛼), por lo que en vista de esto Biondi, et al. [12] propusieron la 

siguiente relación:  

𝜂𝐼 =  𝐹𝑜 [(𝜏𝛼) − 𝑈𝐿 (
𝑇𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑒𝑛𝑡

𝐼
)]                                                     (3.7) 

 

donde Fo es el factor de remoción de calor con respecto a la temperatura de salida (Tsal – Tent) y  puede 

evaluarse mediante el uso de la siguiente relación: 

 

𝐹𝑜 =
𝑚̇𝐶𝑝

𝑈𝐿𝐴𝑐
[𝑒𝑥𝑝 (

𝑈𝐿𝐴𝑐𝐹′

𝑚̇𝐶𝑝
) − 1]                                                         (3.8) 
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Es de resaltar que FR  y Fo aunque significan lo mismo la diferencia radica en el uso de las 

temperaturas utilizadas por cada uno para determinar la eficiencia energética, es decir la ec. (3.8) es 

mucho más útil cuando en el análisis se considera que la temperatura de entrada es igual a la 

temperatura de ambiente (como es el caso del presente estudio). 

Basado en lo que se ha expuesto, para obtener la eficiencia térmica del colector se utiliza la ec. 

(3.7) ya que en la metodología planteada en este trabajo se propone la temperatura de entrada del 

colector igual a la temperatura ambiente, y por esta razón es la más apropiada para el desarrollo de 

nuestro estudio. 

 

3.4.1.1. Coeficiente total de pérdida de calor, UL 

Una determinación exacta del coeficiente de transferencia de calor, UL, es importante para obtener 

la eficiencia de un CSA, como se puede notar en las ecs. (3.7) y (3.8). Como es sabido el coeficiente 

de pérdida de calor es la suma de tres componentes, denominados coeficientes de pérdidas: superior, 

inferior y lateral, expresados como  Ut, Ub y Ue  respectivamente y se describe con la relación  siguiente: 

 

𝑈𝐿 = 𝑈𝑡 + 𝑈𝑏 + 𝑈𝑒                                                          (3.9) 

 

3.4.1.1.1. Coeficiente de pérdida en la parte superior, Ut 

Un conocimiento del factor de pérdida de calor en la parte superior es esencial para el diseño y 

estudios de simulación de CSA. Este coeficiente es función de: las temperaturas de la placa 

absorbedora y ambiente, la emitancia de la placa absorbedora, los espaciamientos de aire entre la placa 

absorbedora y la cubierta de cristal y  entre las cubiertas de cristal (en caso de contar con doble 

cubierta), el coeficiente de transferencia de calor del viento y del ángulo de inclinación del colector.  

El coeficiente de pérdida superior en este trabajo ha sido evaluado considerando las relaciones 

propuestas por Akhtar y Mullick [13, 14] en dos trabajos distintos donde desarrollaron relaciones para 

el coeficiente pérdida de calor superior para colectores de una y dos cubiertas de cristal, dicho método 

es fácil de usar debido a que no involucra iteraciones. El modelo para una cubierta está dado por: 

 

𝑈𝑡
−1 = [(ℎ𝑟𝑝−𝑐 + ℎ𝑐𝑝−𝑐)

−1
+ (ℎ𝑟𝑐−𝑎 + ℎ𝑤)−1 +

𝐿𝑐

𝑘𝑐
]

−1

                            (3.10)   
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hrp-c representa el coeficiente de transferencia de calor por radiación entre la placa absorbedora y la 

cubierta de cristal y está dado por 

 

ℎ𝑟𝑝−𝑐 =
𝜎(𝑇𝑝

2 + 𝑇𝑐
2)(𝑇𝑝 + 𝑇𝑐)

(
1

𝜀𝑝
+

1

𝜀𝑐
− 1)

                                         (3.10𝑎) 

 

donde 𝜎 = 5.67 × 10−8 𝑊/𝑚2𝐾 , εp y εc son la constante de Stefan-Boltzmann, emisividad de la 

placa y la emisividad del cristal. 

 

hcp-c representa el coeficiente de transferencia de calor por convección entre la placa absorbedora y el 

cristal el cual está dado por  

ℎ𝑐𝑝−𝑐 =
𝑘1𝑁𝑢1

𝐿𝑝−𝑐
                                                              (3.10𝑏) 

 

La conductividad térmica del aislante es k1 (W/m K), Lp-c (m) es el espaciamiento entre la placa y el 

cristal y Nu1 es el número de Nusselt para la convección natural en el canal formado por la placa y el 

cristal, el subíndice 1 indica que se utiliza para el modelo de una cubierta. 

hrc-a  representa el coeficiente de transferencia de calor por radiación entre la cubierta y el atmosfera 

y está dado por  

ℎ𝑟𝑐−𝑎 = 𝜎𝜀𝑐(𝑇𝑐
4 − 𝑇𝑠

4)/(  𝑇𝑐 − 𝑇𝑎)                                       (3.10𝑐) 

 

La ec. (3.10c) se debe a la consideración que la temperatura del cielo es menor que la temperatura 

ambiente. La aproximación apropiada para la temperatura del cielo es dada por Swinbak [15]: 

 

𝑇𝑠 = 0.0552 𝑇𝑎
1.5 

 

donde las temperatura Ts y Ta están dadas en K. 

hw es el coeficiente de transferencia de calor por entre la cubierta y el viento está dado por la siguiente 

correlación empírica sugerida por Mc Adams [16], 

 

ℎ𝑤 = 5.6214 + 3.912𝑉𝑤       𝑃𝑎𝑟𝑎 𝑉𝑤 ≤ 4.88 𝑚/𝑠                (3.10𝑑) 

 

Vw es la velocidad del viento del aire ambiente en m/s sobre la cubierta de cristal del colector. 

La temperatura de la cubierta, Tc, está dada por la expresión  
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𝑇𝑐 =
𝑓𝑇𝑝 + 𝑐 𝑇𝑎

1 + 𝑓
                                                            (3.11) 

 

donde f se obtiene mediante la siguiente expresión 

 

𝑓 =
[12 𝑥 10−8(𝑇𝑎 + 0.2𝑇𝑝)

3
+ ℎ𝑤]

−1
+ 0.3𝐿𝑐

[6 𝑥 10−8(𝜀𝑝 + 0.028)(𝑇𝑝 + 0.5𝑇𝑎)
3

+ 0.6𝐿𝑝−𝑐
−0.2{(𝑇𝑝 − 𝑇𝑎) cos 𝛽}

0.25
]

−1 

 

y c está dado por 

𝑐 =
(

𝑇𝑠

𝑇𝑎
+

ℎ𝑤

3.5
)

(1 +
ℎ𝑤

3.5
)

 

 

El modelo matemático para dos cubiertas es: 

 

𝑈𝑡
−1 = [(ℎ𝑟𝑝−𝑐1 + ℎ𝑐𝑝−𝑐1)

−1
+ (ℎ𝑟𝑐1−𝑐2 + ℎ𝑐𝑐1−𝑐1)−1 + (ℎ𝑟𝑐2−𝑎 + ℎ𝑤)−1 +

𝐿𝑐1

𝑘𝑐1
+  

𝐿𝑐2

𝑘𝑐2
]

−1

(3.12) 

 

hrp-c1 representa el coeficiente de transferencia de calor por radiación entre la placa absorbedora y la 

primera cubierta de cristal y está dado por 

 

ℎ𝑟𝑝−𝑐1 =
𝜎(𝑇𝑝

2 + 𝑇𝑐1
2 )(𝑇𝑝 + 𝑇𝑐1)

(
1

𝜀𝑝
+

1

𝜀𝑐
− 1)

                                        (3.12𝑎) 

 

hcp-c1 representa el coeficiente de transferencia de calor por convección entre la placa absorbedora y 

la primera cubierta de cristal y está dado por 

 

ℎ𝑐𝑝−𝑐1 =
𝑘1𝑁𝑢1

𝐿𝑝−𝑐1
                                                    (3.12𝑏)  

 

hrc1-c2 representa el coeficiente de transferencia de calor por radiación entre la primera cubierta  y la 

segunda cubierta cristal, y está dado por 
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ℎ𝑟𝑐1−𝑐2 =
𝜎(𝑇𝑐1

2 + 𝑇𝑐2
2 )(𝑇𝑐1 + 𝑇𝑐2)

(
2

𝜀𝑐
− 1)

                                           (3.12𝑐) 

 

hcc1-c2 representa el coeficiente de transferencia de calor por convección entre la primera cubierta  y la 

segunda cubierta de cristal y se representa como 

 

ℎ𝑐𝑐1−𝑐2 =
𝑁𝑢2𝑘2

𝐿𝑐1−𝑐2
                                                              (3.12𝑑) 

 

hrc2-a  representa el coeficiente de transferencia de calor por radiación entre la segunda cubierta y la 

atmosfera y está dado por  

ℎ𝑟𝑐2−𝑎 = 𝜎𝜀𝑐2(𝑇𝑐2
4 − 𝑇𝑠

4)/(𝑇𝑐2 − 𝑇𝑎)                                              (3.12𝑒) 

 

El subíndice 2 representa que la expresión corresponde a la segunda cubierta. Las temperaturas 

de la cubierta de cristal interior y exterior, Tc1y Tc2, pueden aproximarse con el método de Akhtar y 

Mullick [13], expresado por,  

𝑇𝑐1 =
𝑓1𝑇𝑝 + 𝑇𝑐2

1 + 𝑓1
                                                           (3.13) 

 

𝑇𝑐2 =
𝑓2𝑇𝑝 + 𝐶𝑇𝑎

1 + 𝑓2
                                                        (3.14) 

donde 

𝑓1 =
3.1𝜎[(𝑇𝑐2 + ∆𝑂)3 + 0.8 (∆𝑂 cos 𝛽)0.25𝐿𝑐1−𝑐2

−0.2 ]−1 + 0.3𝐿𝑐1

[3.45𝜎𝜀𝑝(𝑇𝑝 + Δ𝑖)
3

+ 0.8(Δ𝑖 cos 𝛽)0.25𝐿𝑝−𝑐1
−0.2 ]

−1  

y 

Δ𝑂 = (1 + 𝜀𝑝)(𝑇𝑝 − 𝑇𝑐2)/6 , Δ𝑖 = (2 − 𝜀𝑝)(𝑇𝑝 − 𝑇𝑐2)/6 

 

𝑓2 =
[{12 𝑥 10−8(𝑇𝑎 + 0.2𝑇𝑝)

3
+ ℎ𝑤}

−1
+ 0.3𝐿𝑐2] (0.7 − 0.26𝜀𝑝)

[6 𝑥 10−8(𝜀𝑝 + 0.028)(𝑇𝑝 + 0.5𝑇𝑎)
3

+ 0.6𝐿𝑝−𝑐
−0.2{(𝑇𝑝 − 𝑇𝑎) cos 𝛽}

0.25
]

−1 
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En la siguiente sección se define el número de Nusselt correspondiente a los modelos de una 

cubierta (Nu1) y al de dos cubiertas (Nu2). 

 

3.4.1.1.2. Convección natural entre planos paralelos 

La  tasa de transferencia de calor entre dos placa inclinadas a un mismo ángulo con la horizontal 

es de importancia obvia en el rendimiento de un colector solar. Los datos de transferencia de calor por 

convección libre son usualmente correlacionados en términos de dos o tres parámetros: el número de 

Nusselt (Nu), el número de Rayleigh  (Ra) y el número de Prandtl (Pr). Algunos autores relacionan 

los datos en términos del número de Grashof (Gr), el cual es la razón del número de Rayleigh y el 

número de Prandtl. La correlación para la convección natural de la  transferencia de calor entre dos 

placas inclinadas es dada por Hollands, et al. [17]. 

 

𝑁𝑢 = 1 + 1.44 [1 −
1708

𝑅𝑎 cos 𝛽
]

+

[1 −
1708(sen 1.8 𝛽)1.6

𝑅𝑎 cos 𝛽
] +  [(

𝑅𝑎 cos 𝛽

5830
)

1/3

− 1]

+

    (3.15) 

 

 

La cual es válida para  0° ≤ 𝛽 ≤ 75°, donde el exponente + denota que únicamente los valores 

positivos de los términos en corchetes son utilizados (i.e. se usa cero si el termino es negativo) y β (°) 

es el ángulo de inclinación del colector. El número de Rayleigh para el caso del CSA de una cubierta 

se define como: 

𝑅𝑎 = 𝐺𝑟 𝑥 𝑃𝑟 
 

Para el caso del colector de una y doble cubierta los números de Nusselt, Nu1y Nu2, para una 

zona(una cubierta) y las dos zonas (doble cubierta) se determinan de forma similar, por lo que los 

números de Rayleigh asociados pueden estimarse mediante: 

 

𝑅𝑎1 =
𝑔𝛽′1Δ𝑇1𝐿𝑝−𝑐1

3 𝑃𝑟1

𝜈𝑝−𝑐1
2  

 

𝑅𝑎2 =
𝑔𝛽′2Δ𝑇2𝐿𝑐1−𝑐2

3 𝑃𝑟2

𝜈𝑐1−𝑐2
2  

 

Para las cuales g es la aceleración de la gravedad (m/s2), 𝜈 es la viscosidad cinemática (m2/s) y para 

los gases el coeficiente de expansión térmica β' y ΔT  están relacionados por 
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𝛽′1 =
1

Δ𝑇1
=

1

(𝑇𝑝 + 𝑇𝑐1)
2

⁄
 

𝛽′2 =
1

Δ𝑇2
=

1

(𝑇𝑐1 + 𝑇𝑐2)
2⁄

 

 

ΔT1 y ΔT2 son las temperaturas, en Kelvin, en las fronteras. 

 

3.4.1.1.3. Coeficiente de pérdida de calor inferior, Ub 

El coeficiente de pérdida de calor inferior es calculado considerando las pérdidas por conducción 

y convección de la placa absorbedora en la dirección hacia abajo. Se asumirá que el flujo de calor es 

unidimensional y estacionario, figura 3.4.En muchos de los casos, el espesor del aislante térmico es 

dado como la resistencia térmica asociada con el dominio de la conducción. Por tanto la expresión es: 

 

𝑈𝑏 =
𝑘𝑖

𝛿𝑖
                                                                      (3.16) 

 

Donde ki (W/m K) es la conductividad térmica del aislante y δi (m) es el espesor del aislante [17]. 

 

3.4.1.1.4. Coeficiente de pérdida de calor lateral, Ue 

Aquí también se hacen las mismas suposiciones, las cuales son aplicables para el coeficiente de 

pérdida de calor inferior. La aproximación en una dimensión puede justificarse en las bases que el Ue 

es siempre más pequeño que Ut  [17]. 

 

𝑈𝑒 =
(𝐿 + 𝑊)𝐿𝑖𝑘𝑖

𝐿𝑊𝛿𝑖
                                                          (3.17) 

 

3.4.1.2. Orientación óptima del CSA, β 

La orientación de la superficie permite el máximo de salida de la energía solar del sistema que 

puede ser bastante diferente de la orientación permitida para la máxima energía incidente. La 

orientación de un CSA puede ser ajustada dependiendo del requerimiento estacional o mensual. En 
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general la siguiente regla puede ser considerada en el diseño del colector solar: Para la captación 

máxima de energía se considera que el ángulo óptimo es igual a la latitud local (𝜑) ± 15° [18].  

 

3.4.2. Rendimiento termohidráulico del CSA 

Como ya hemos mencionado el coeficiente de transferencia de calor puede incrementarse 

mediante el uso de rugosidad artificial en un lado de la placa absorbedora permitiendo de esta forma 

incrementar la eficiencia del colector. Sin embargo, debido a esta modificación se tiene como 

resultado un alto factor de fricción y consecuentemente una mayor potencia de bombeo. Por lo tanto, 

es necesario optimizar el sistema para maximizar la transferencia de calor mientras se mantiene las 

pérdidas por fricción en el menor nivel posible. 

Cotes y Piancentini [19] definen la eficiencia efectiva (ηef) de un CSA como la relación entre la 

energía neta ganada y la energía disponible para el CSA. Ellos han sugerido que el rendimiento de un 

colector solar no puede ser optimizado mediante una simple sustracción de la potencia eléctrica y la 

salida térmica del colector, porque lo anterior es producido principalmente de fuentes termoeléctricas 

y entonces es transmitido, perdiendo una parte considerable de la energía en la conversión y la 

transmisión. Por lo que, la eficiencia efectiva representa la ganancia total por unidad de energía solar 

de entrada. Esta es expresada como:  

 

𝜂𝑒𝑓 =
𝑄𝑢 −

𝑃𝑚

𝐶

𝐼𝐴𝑐
                                                                (3.18) 

 

donde Pm es la energía mecánica consumida por impulso de aire a través del ducto y puede ser evaluada 

mediante el uso de la relación; 

𝑃𝑚 =
𝑚̇Δ𝑃

𝜌
                                                             (3.18𝑎) 

 

C es el factor de conversión para la eficiencia de conversión neta de un grado alto de energía 

mecánica a energía térmica y está dado por la siguiente relación: 

𝐶 = 𝜂𝑓𝜂𝑚𝜂𝑡𝑟𝜂𝑡ℎ 
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El valor recomendado de "C" es 0.18, esto mediante la consideración típica de valores de varias 

eficiencias (eficiencia del ventilador 𝜂𝑓 = 0.65, eficiencia del motor eléctrico 𝜂𝑚 = 0.88, eficiencia 

de trasmisión eléctrica de la planta de potencia  𝜂𝑡𝑟 = 0.925 y la eficiencia de conversión térmica de 

la planta de potencia  𝜂𝑡ℎ = 0.344). 

En la ec. (3.18a) 𝑚̇ es la tasa de flujo másico, ΔP es la caída de presión a través del ducto y es 

representada con la siguiente expresión; 

 

∆𝑃 =
2𝑓𝐿𝑉2𝜌

𝐷ℎ
                                                         (3.18𝑏) 

 

Donde f es el factor de fricción característico del tipo de rugosidad, V es la velocidad del aire a 

través del ducto, ρ es la densidad del aire y Dh es el diámetro hidráulico equivalente de la sección 

transversal del ducto. V es calculado a partir de la razón de flujo másico y el área del flujo como: 

 

𝑉 =
𝑚̇

𝜌𝑊𝐻
 

 

3.4.3. Rendimiento exergético 

La cantidad real de energía involucrada en los procesos de energía solar puede cuantificarse 

mediante consideraciones de exergía de varios componentes de energía involucrados en el proceso 

incluyendo radiación, ganancia térmica, pérdidas por fricción y otras pérdidas. Altfeld, et al. [19] 

propuso un método basado en la SLT para establecer la equivalencia de la energía útil y las pérdidas 

por fricción. Para maximizar el flujo neto de exergía, el cual se define como el incremento del flujo 

de exergía del aire mientras pasa a través del colector, las sumas de las pérdidas exergéticas que 

incluyen las pérdidas de exergía por absorción de la radiación a nivel de la temperatura del absorbedor 

son minimizadas y se obtiene un diseño razonablemente optimizado del CSA. Despreciando los 

cambios de energía cinética y potencial y considerando al aire como un gas perfecto, el flujo de exergía 

se puede expresar como: 

𝐸𝑥𝑛 = 𝐼𝐴𝑐𝜂𝐼𝜂𝑐 − 𝑃𝑚(1 − 𝜂𝑐)                                               (3.19) 

 

donde ηc es la eficiencia de Carnot [= (1 − 𝑇𝑎 𝑇𝑓)⁄ ]. 



    

 
50 

 

Imer López Grijalva - Tesis de Maestría 

El primer término del lado derecho de la ecuación representa la exergía de la energía solar 

absorbida que es transferida al aire y el segundo término representa las pérdidas de exergía debidas a 

fricción.  

La parte principal de la exergía de entrada en un sistema es la radiación solar la cual es absorbida 

por la placa. Mediante la ec. (2.14) es posible calcular la cantidad de exergía asociada con la radiación 

solar: 

𝐸𝑥𝑠 = 𝐼𝐴𝑐(𝜏𝛼) (1 −
𝑇𝑎

𝑇𝑠
)                                                      (3.20) 

 

donde Ts es la temperatura aparente del sol como recurso exergético la cual es aproximadamente el 75 

% de la temperatura de un cuerpo negro. En este trabajo se asume como 5760  K (6 033 °C).  

La eficiencia exergética se define como: 

𝜂𝐼𝐼 =
𝐸𝑥𝑛

𝐸𝑥𝑆
                                                                       (3.21) 

 

La eficiencia exergética puede ser maximizada mediante la maximización de Exn, el denominador 

Exs se mantiene constante. Esto implica la minimización de las pérdidas de exergía, dichos 

componentes son [20]:     

1. Pérdida exergética óptica: 

𝐸𝑥𝑃𝑂 = 𝐼𝐴𝑐𝜂𝑒𝑥𝑒(1 − (𝜏𝛼)) 

 

2. Pérdida exergética por absorción de irradiación mediante la placa absorbedora: 

 

𝐸𝑥𝑃𝐴𝐵 = 𝐼𝐴𝑐(𝜏𝛼) (𝜂𝑒𝑥𝑒 − (1 − 𝑇𝑎 𝑇𝑝⁄ )) 

 

donde para las expresiones anteriores 𝜂𝑒𝑥𝑒 = (1 − 𝑇𝑎 𝑇𝑠⁄ ) es la razón exergía a energía de 

la radiación solar. 

3. Pérdida exergética por transferencia debida a la convección y radiación del absorbedor al 

ambiente: 

𝐸𝑥𝑃𝐴 = 𝑈𝐿𝐴(𝑇𝑃 − 𝑇𝑎)(1 − 𝑇𝑎 𝑇𝑝⁄ ) 
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4. Pérdida exergética por transferencia de calor al fluido de trabajo: 

 

𝐸𝑥𝑃Δ𝑇 = 𝐼𝐴𝜂𝐼(𝑇𝑎 𝑇𝑓⁄ − 𝑇𝑎 𝑇𝑝⁄ ) 

 

5. Pérdida exergéticas por fricción: 

𝐸𝑥𝑃Δ𝑃 = 𝑚̇Δ𝑃𝑇𝑎 (𝜌𝑓𝑇𝑓⁄ ) =  𝑃𝑚(1 − 𝜂𝑐) 

 

La figura 3.5 muestra esquemáticamente el diagrama de flujo de la energía y de la exergía del 

CSA. La exergía de la radiación solar global  ExS  es analizada en varios trabajos [21, 22, 23]. La 

pérdida exergética óptica ExPO  (reflexión) se calcula asumiendo que la irradiación reflejada se pierde. 

La pérdida exergética por absorción de la insolación mediante la placa absorbedora, ExPAB, resulta ser 

la más importante. Una alta temperatura de absorción hace decrecer las pérdidas exergéticas por 

absorción, pero incrementa las pérdidas térmicas al ambiente. Las pérdidas exergéticas ExPΔT y ExPΔP 

resultan de irreversibilidades internas: transferencia de calor de la placa absorbedora al fluido en una 

diferencia finita de temperatura y fricción del flujo en el ducto. 

Desde un punto de vista práctico es importante que el flujo neto de exergía pueda ser calculado 

mediante cantidades que son comúnmente usadas en la ingeniería solar: le eficiencia térmica, nivel de 

temperatura, caída de presión y tasa de flujo másico. Por tanto, el flujo neto de exergía es una cantidad 

termodinámica fácil de utilizar para la optimización. 

 

 

Figura 3.5. Diagramas de flujo de exergía de un CSA. 
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Cuando se trata con la exergía de un proceso se establece la diferencia entre pérdida de exergía 

y la destrucción de exergía. La pérdida de exergía consiste en el flujo de exergía  al ambiente mientras 

que la destrucción de exergía indica la pérdida de exergía dentro de las fronteras del sistema debido a 

las irreversibilidades. Expresándolo de otra manera la destrucción de exergía es el cambio actual  en 

la exergía para los procesos reversibles menos el cambio en la exergía que debería ocurrir si el proceso 

hubiera sido irreversible. La destrucción de exergía se debe a las irreversibilidades generadas en 

reacciones químicas, transferencia de calor, caída de presión y procesos de mezcla [24], en la figura 

3.6 se muestra el diagrama de flujo de un CSA en base a las irreversibilidades. 

Considerando el CSA (figura 3.4) como un volumen de control (VC), el balance de exergía [25] 

para este VC puede escribirse como 

 

𝐸𝑥𝑒𝑛𝑡 + 𝐸𝑥𝑠 = 𝐸𝑥𝑠𝑎𝑙 + 𝐼𝑅                                         (3.22) 

 

donde Exent y Exsal  son las exergías asociadas con el flujo másico del fluido que entra y sale del VC 

del colector e IR es la irreversibilidad o destrucción de exergía del proceso. Utilizado ec. (3.22) y 

basados en los trabajos realizados por Karsli y Kurtbas  [26, 27] se puede expresar la destrucción de 

exergía de la siguiente forma  

 

(1 −
𝑇𝑎

𝑇𝑠
) 𝐼(𝜏𝛼)𝐴𝑐 − 𝑚̇𝐶𝑝 [(𝑇𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑒𝑛𝑡) − (𝑇𝑎𝑙𝑛

𝑇𝑠𝑎𝑙

𝑇𝑒𝑛𝑡
)] = 𝐸𝑥𝑑𝑒𝑠𝑡 = 𝑇𝑎𝑆𝑔𝑒𝑛           (3.23) 

 

 

Figura 3.6. Diagramas de flujo de exergía de un CSA. 
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 La destrucción de exergía adimensional o pérdida es el resultado de dividir la ec. (3.23) entre el 

valor de la energía ganada, ec. (3.1). 

𝐸𝑥𝐷 =
𝐸𝑥𝑑𝑒𝑠𝑡

𝑄𝑢
                                                           (3.24) 

 

Para una eficiente y efectiva utilización de los recursos se requiere un análisis de sustentabilidad. 

Este se encuentra asociado con el índice de sustentabilidad, el cual es un parámetro importante para 

la sustentabilidad exergética en términos de la eficiencia exergética (ηII) [28]. Este índice puede 

expresarse mediante la siguiente relación  

 

𝐼𝑆 =
1

1 − 𝜂𝐼𝐼
                                                           (3.25) 

 

La relación anterior muestra como la sustentabilidad es afectada por los cambios de la eficiencia 

exergética de un proceso o sistema, en nuestro trabajo el IS varía en función del incremento de 

temperatura ΔT, para demostrarlo en el siguiente capítulo se desarrollará una expresión paramétrica 

de la 𝜂𝐼𝐼. Van Gool [29] ha propuesto también que el rendimiento máximo en la eficiencia exergética 

para un proceso o un sistema se obtiene obviamente cuando las irreversibilidades 𝐸𝑥𝑒𝑛𝑡 − 𝐸𝑥𝑠𝑎𝑙 son 

minimizadas. Consecuentemente, ha sugerido que esto es útil mediante el empleo del concepto un 

"potencial de mejoramiento" exergético, cuando se analizan diferentes procesos o sectores de la 

economía. El potencial de mejoramiento se representa como: 

 

𝐼𝑃̇ = (1 − 𝜂𝐼𝐼)(𝐸𝑥𝑒𝑛𝑡 − 𝐸𝑥𝑠𝑎𝑙)                                        (3.26) 
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PARTE II  

METODOLOGÍA Y ANÁLISIS 

 

 

 

CAPÍTULO 4 

 

DESCRIPCIÓN DEL MODELO PARA EL ANÁLISIS EXERGÉTICO DEL 

CSA 

 

 

4.1. Introducción  

l rendimiento de un CSA puede ser predicho en base a detalladas consideraciones de 

transferencia de calor y procesos del flujo del fluido en el sistema. Los parámetros de 

rendimiento como: coeficiente total de pérdida de calor, factor de remoción de calor, y otros factores 

relevantes y subsecuentemente la eficiencia energética, efectiva y exergética pueden evaluarse. El 

comportamiento térmico de un CSA con protuberancias es similar al de un CSA de placa plana, por 

lo que el procedimiento utilizado para calcular la radiación solar absorbida y las pérdidas de calor para 

el colector solar de placa plana convencional es utilizado en nuestro análisis del CSA con 

protuberancias. Las consideraciones y simplificaciones más importantes utilizadas son: 

 Condiciones en estado estacionario. 

 Efectos de energía cinética y potencial despreciable. 

 Conducción de calor en dirección del flujo despreciable. 

 Los efectos de borde son despreciables; flujo constante a través del colector. 

E 
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Investigaciones experimentales determinan el número de Nusselt (Nu) y el factor de fricción (f) 

que dependen de factores geométricos de diversos tipos de CSA corrugados, para el caso del colector 

analizado en este trabajo nos basamos en las correlaciones obtenidas experimentalmente por Bhushan 

y Singh [1]. Los rangos de parámetros de diseño representativos de la geometría rugosa, es decir: 

longitud relativa de onda corta (S/e), longitud relativa de onda larga (L/e) y diámetro de impresión 

relativo (d/D) han sido seleccionados en base al estudio teórico realizado por Bhushan y Singh [2], 

los cuales son valores óptimos correspondientes a la máxima eficiencia térmica para cada rango de 

parámetros de temperatura (ΔT/I) y de radiación incidente (I). 

Las propiedades termofísicas del aire, es decir, viscosidad dinámica (μ), calor específico (Cp), 

conductividad térmica (k) y densidad (ρ) requeridos en el presente análisis fueron evaluados en base 

a la temperatura media del aire en el ducto, la cual se determina mediante la relación dada por 

Hirunlabh et al. [3]: 

𝑇𝑓 = 0.25𝑇𝑒𝑛𝑡 + 0.75𝑇𝑠𝑎𝑙                                                         (4.1) 

 

Para estimar las propiedades del aire pueden determinarse mediante relaciones reportadas por 

Holman  [4]: 

𝜇 = 1.81 × 10−5 (
𝑇𝑓

293
)

0.735

                                             (4.2) 

 

𝐶𝑝 = 1006 (
𝑇𝑓

293
)

0.0155

                                                      (4.3) 

 

𝑘 = 0.0275 (
𝑇𝑓

293
)

0.086

                                                        (4.4) 

 

𝜌 =
𝑃𝑎

𝑅𝑇𝑓
                                                                       (4.5) 
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4.2. Modelo matemático 

El objetivo de este trabajo es optimizar el diseño de CSA mediante el método exergético. El 

cálculo ha sido desarrollado para evaluar las eficiencias energética, efectiva y exergética para 

configuraciones de colectores de aire, propiedades del sistema y condiciones de operación. Los 

resultados son presentados en términos de dos parámetros básicos para el diseño del colector: 

 

i. Parámetro de incremento de temperatura, ΔT (razón del incremento de temperatura a 

través del ducto (Tsal –Tent) para la intensidad promedio de radiación, I). 

ii. Radiación (I). 

 

 El procedimiento adoptado para la estimación de la eficiencia exergética es similar al dado por 

Yadav, et al. [5] y los cálculos fueron desarrollados en Matlab. Para este propósito se desarrolló un 

procedimiento paso a paso que se describe a continuación: 

1. Se seleccionan los rangos y valores de los parámetros geométricos y de operación del 

sistema,  los cuales son seleccionados en base a las siguientes consideraciones: 

a) Los rangos de los parámetros de geometría rugosa, es decir, la longitud relativa 

de onda corta (S/e), la longitud relativa de onda larga (L/e) y el diámetro de 

impresión relativo (d/Dh), ver figura 3.3 para identificar los parámetros S, L, d, 

e; la expresión matemática para el diámetro hidráulico, Dh, se describe en el 

paso número 7, para los cuales se obtiene la máxima eficiencia, se muestran en 

la tabla 4.1. 

b) La anchura (A) del CSA se mantiene en 0.7 m mientras que la longitud (L)  

varía de 1.5 - 3.0 m (figura 4.2), por la restricción de las medidas de las láminas, 

hojas de madera y cristal disponibles en el mercado que facilitan su instalación 

y manejo.  

c) Una baja profundidad del ducto (H) favorece una alta eficiencia del calentador 

de aire (figura 4.2), por lo que este parámetro es analizado en un rango de 0.03 

a 0.07 m. 

d) El número de cubiertas incrementa el rendimiento térmico del colector, se varía 

de 1 a 2 cubiertas de cristal. 
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e) La separación entre la placa absorbedora y la cubierta  (Lp-c1) y la separación 

entre cubiertas (Lc1-c2) tiene influencia en el coeficiente de pérdida de calor en 

la parte superior Ut, dichas separaciones son analizadas en valores de 0.01 -0.1 

m. 

f) Colectores solares de bajo costo emplean una placa absorbedora con pintura 

negra, la cual da una emisividad (εp) de onda corta de 0.90. 

g) Los valores de radiación solar,  I, considerados fueron de 500 a 1000 W/m2.  

h) El CSA puede tener aplicaciones tanto para secado o calentamiento de espacios, 

la temperatura de entrada se adoptó igual a la temperatura ambiente Ta = Tent, 

en valores de 20, 27 y 34  °C (293, 300 y 307 K). 

i) Para una máxima captación de energía se considera que el ángulo óptimo (β) 

de un CS es igual a la latitud (φ) local ± 15° (seleccionando el signo positivo 

"+" en los meses de invierno y el signo negativo "-" en los meses de verano) 

[6]. Por lo tanto para Tuxtla Gutiérrez (latitud ≈17°) en el invierno el ángulo 

de inclinación es 32° (optimo en invierno) y en verano aproximadamente 0° 

(horizontal). 

j) El coeficiente de transferencia de calor del viento hw es función de la velocidad 

del viento. En el presente análisis los valores son 0, 1 y 2 m/s. 

k)  Los valores de otros parámetros del colector usados en este análisis son listados 

en la tabla 4.2. 

 

Tabla 4.1. Valores óptimos de cada parámetro geométrico de rugosidad correspondiente a la máxima eficiencia térmica 

[2]. 

Parámetros de geometría rugosa Valores Óptimos 

Longitud relativa de onda corta (S/e) 31.25 

Longitud relativa de onda larga (L/e) 31.25 

Diámetro de Impresión (d/D) 0.294 

 

2. El incremento de temperatura (ΔT) del aire a través del ducto se determina mediante los 

valores del parámetro de incremento de temperatura (𝜔) determinados por Bhushan y 

Singh [2] previamente. 



    

 
60 

 

Imer López Grijalva - Tesis de Maestría 

Δ𝑇 = 𝜔 𝐼                                                                 (4.6) 

 

La temperatura de salida es calculada como,  

 

𝑇𝑠𝑎𝑙 = 𝑇𝑒𝑛𝑡 + Δ𝑇                                                        (4.7) 

 

3. Se asume un valor inicial de la temperatura de placa absorbedora de acuerdo con la 

siguiente expresión; 

𝑇𝑝 =
𝑇𝑠𝑎𝑙 + 𝑇𝑒𝑛𝑡

2
+ 15 ℃                                                 (4.8) 

 

4. Usando los valores de la temperatura media de la placa (Tp), el coeficiente de pérdida de 

calor por la parte superior (Ut) es calculado mediante el uso de las ecs. (3.9) y (3.11), para 

los modelos de una y dos cubiertas de cristal respectivamente. Estas correlaciones son 

empíricas y modelan el coeficiente de pérdida de calor superior como una función de 

diversos parámetros 𝑈𝑡 = 𝑓(𝑇𝑝, 𝑇𝑐 , 𝐿𝑔 , 𝑘). 

El coeficiente de pérdida de calor total tiene en cuenta las pérdidas de calor por la parte 

superior, lateral e inferior y se determina mediante la ec. (3.8). 

 

5. La tasa de ganancia de energía útil se calcula utilizando los valores conocidos de Ta, I, UL 

y Tp; con la ec. (3.1),  

El área de la placa absorbedora (A) se determina usando la siguiente relación, 

 

𝐴 = 𝑊 × 𝐿                                                                 (4.9) 

 

En donde W es el ancho de la placa y L es Larco de la placa.  

6. La tasa de flujo másico del aire (𝑚)̇ ,  la velocidad del flujo de aire a través del colector 

(G) y el número de Reynolds de flujo de aire en el ducto se calculan usando las siguientes 

expresiones; 

𝑚̇ =
𝑄𝑢1

𝐶𝑝Δ𝑇
                                                                   (4.10) 

 

𝐺 =
𝑚̇

𝑊𝐻
                                                                      (4.11) 
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𝑅𝑒 =
𝐺𝐷ℎ

𝜇
=  

𝑄𝑢1𝐷ℎ

𝐶𝑝 (Δ𝑇)𝑊𝐻𝜇
                                               (4.12) 

 

7. Para poder evaluar el coeficiente de transferencia de calor tanto para el CSA con placa 

lisa y el CSA de placa corrugada, el número de Nusselt puede estimarse mediante las 

siguiente relaciones reportadas por Hans et al.[7] y Bhushan y Singh [1] respectivamente; 

 

𝑁𝑢∗ = 0.023𝑅𝑒0.8𝑃𝑟0.4                                                          (4.13) 

 

𝑁𝑢∗ = 2.1 × 10−88𝑅𝑒1.452(𝑆 𝑒⁄ )12.94(𝐿 𝑒⁄ )99.2(𝑑 𝐷⁄ )−3.9 ×

𝑒𝑥𝑝[(−10.4){log (𝑆 𝑒⁄ }2]𝑒𝑥𝑝[(−77.2){𝑙𝑜𝑔(𝐿 𝑒⁄ )}2]𝑒𝑥𝑝[(−7.83){𝑙𝑜𝑔(𝑑 𝐷⁄ )}2] (4.14)  

 

Por otro lado,  

𝑁𝑢 =
ℎ𝐷ℎ

𝑘
                                                               (4.15) 

 

Por lo tanto, el coeficiente de transferencia de calor es;  

 

ℎ =
𝑘𝑁𝑢

𝐷ℎ
                                                                (4.16) 

 

El diámetro hidráulico (Dh) del ducto formado por la placa absorbedora y la superficie inferior  

es calculado mediante 

𝐷ℎ =
2𝑊𝐻

(𝑊 + 𝐻)
                                                       (4.17) 

 

8. El factor de eficiencia de la placa (F') es obtenido usando la siguiente relación reportada 

por Goswamy et al. [8]; 

𝐹′ =
ℎ

ℎ + 𝑈𝑙
                                                             (4.18) 

 

9. Una vez determinado F', a partir de este, se determina el factor de remoción de calor (Fo) 

mediante la ec. (3.8). 

10. El nuevo valor del calor ganado es calculado usando la siguiente expresión, la cual está 

en función de Fo; 
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𝑄𝑢3 = 𝐴𝐹𝑜[𝐼(𝜏𝛼) − 𝑈𝐿(𝑇𝑠𝑎𝑙 − 𝑇𝑒𝑛𝑡)]                                           (4.19) 

 

11. Los valores de Qu1 y Qu3 son comparados, idealmente los dos valores deberían ser los 

mismos. Sin embargo, si la diferencia de ambos valores es mayor que 0.05% del valor de 

Qu1, entonces se calcula un nuevo valor de la temperatura media de la placa mediante la 

siguiente expresión: 

𝑇𝑝 = 𝑇𝑎 −
[𝐼(𝜏𝛼) −

𝑄𝑢3

𝐴
]

𝑈𝐿
                                                  (4.20) 

 

Utilizando este nuevo valor de Tp los pasos 4 a 11 se repiten hasta que la diferencia entre 

los valores de Qu1 y Qu2se reduce a un valor igual o menor a 0.05% del valor Qu1. Como 

puede notarse la expresión de Qu1 se encuentra en función de la temperatura de la placa 

(Tp), de la cual se ha realizado una primera suposición de su valor (ec. 4.8), a partir de 

esto se hace necesario realizar un proceso iterativo que nos permita obtener una 

temperatura de la placa apropiada para determinar el valor correcto de la energía útil 

ganada que se utilizara para determinar la eficiencia térmica. Por lo anterior se debe 

calcular una segunda energía útil, Qu2, que está en función de las temperaturas de entrada 

y salida (Tsal –Tent) y nos permite verificar el valor de Tp.  

12. Para obtener el valor de caída de presión a través del ducto (ΔP) expresado en  ec. (3.19b) 

y la potencia mecánica requerida (Pm) para impulsar el aire a través del colector (ec. (2.18)) 

tanto para el colector liso como corrugado, se utilizan las siguientes correlaciones del 

factor de fricción (f ) reportados por [6] y [1]; 

 

𝑓 = 0.085 𝑅𝑒−0.25   (𝑙𝑖𝑠𝑜)                                                     (4.20) 

 

𝑓 = 2.32𝑅𝑒−0.201(𝑆 𝑒⁄ )−0.383(𝐿 𝑒⁄ )−0.484(𝑑 𝐷⁄ )0.133            (𝑐𝑜𝑟𝑟𝑢𝑔𝑎𝑑𝑜)         (4.21) 

 

13.    La eficiencia térmica, efectiva y exergética son calculadas mediante las ecs. (3.6), (3.18) 

y (3.21). 

14.  Una vez determinadas las eficiencias el cálculo de la entropía generada (Sgen) se realiza 

mediante la ec. (3.23), a partir de la cual se puede determinar la exergía adimensional  con 

la ec. (3.24). 
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15. La determinación del índice de sustentabilidad exergética y el potencial de mejoramiento 

exergético que nos permiten visualizar desde el punto de vista de eficiencia exergética el 

impacto ambiental y la posibilidad de reducir las irreversibilidades, se determinan con las 

ecs. (3.25) y (3.26). 

Estos cálculos son repetidos para cada grupo de parámetro de incremento de temperatura (ΔT/I), 

e intensidad de radiación solar incidente sobre la cubierta. El código para el procedimiento descrito 

fue desarrollado en Matlab (anexo).  

En la figuras 4.1a y 4.1b se muestra el modelo del colector solar de placa plana con los parámetros 

que son considerados en el modelo matemático desarrollado.  

 

 

 

Figura 4.1. Colector solar de aire convencional.   

 

 

Figura 4.2. Vista frontal de la geometría del ducto del CSA. 



    

 
64 

 

Imer López Grijalva - Tesis de Maestría 

Tabla 4.2. Parámetros del sistema y operación utilizados para el cálculo analítico. 

Datos de entrada Rango/Valor(es) numérico(s) 

Parámetros del sistema  

Longitud del ducto del colector (L), m 1.5-3.0 

Anchura del colector (A), m 0.7 

Profundidad del ducto (H), m 0.03-0.07 

Numero de cubiertas, adimensional 1-2 

Conductividad térmica del aislante (ki), W/m K 0.037 

Conductividad térmica del cristal (kc), W/m K 0.75 

Espesor del aislante térmico (δi), m 0.05 

Producto absorbancia – transmitancia (𝜏𝛼), adimensional 0.85 

Emisividad de la placa absorbedora (εp), adimensional 0.90 

Emisividad de la cubierta de cristal (εc), adimensional 0.88 

Espesor de la cubierta de cristal (Lc1 y Lc2), m 0.004 

Espaciamiento de aire entre la placa absorbedora y el cristal 

(Lp-c), m 

0.01-0.1 

Espaciamiento de aire entre la primera y segunda cubierta 

de cristal (Lc1-c2), m  

 

0.01-0.1 

Parámetros de operación   

Temperatura ambiente (Ta), K 293, 300 y 307 

Velocidad del viento (Vv), m/s 0, 1 y 2 

Parámetro de incremento de temperatura (ΔT/I =𝜔), m2 

K/W 

0.0025-0.010 

Intensidad de la radiación solar (I) W/m2 500 -1000 

Parámetro controlado por el usuario  

Angulo de inclinación (β), Grados 0°,17° y 32° 
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CAPÍTULO 5 

 

RESULTADOS Y DISCUSIÓN 

 

 

5.1. Introducción 

n este capítulo, se presentan los cálculos realizados de acuerdo con el modelo descrito en el 

capítulo 2. Los parámetros del sistema para los colectores de aire considerados en este 

estudio son: L, H, Número de cubiertas, Lp-c1 y los parámetros de operación son Ta, Vv, I y β. 

En este apartado, primeramente se soluciona el modelo matemático descrito con la configuración 

y condiciones de operación propuestas por Bhushan y Singh [1], esto para ambos colectores. 

Posteriormente se examinan los efectos de diversos parámetros en los rendimientos: energético, 

termohidráulico y exergético de los CSA. Los resultados obtenidos en el presente trabajo son 

reportados y discutidos en las siguientes subsecciones. 

 

 

5.2. Resultados con configuración típica y condiciones de operación propuestas.  

Los siguientes valores son utilizados para los parámetros de configuración típica y condiciones 

de operación: I =700 W/m2, W = 0.7 m, L = 1,5 m, H = 0.07 m, Lp-c1 = 0.05 m, Ta = 300 K, Tent = 300 

K, δi =0.05 m, ki = 0.037 W/m K, εp= 0.9, εc = 0.88, τα =0.85, ΔT/I = 0.0025 – 0.010 y hw = 9.5 W/m2 

K. 

Los resultados de la configuración típica y condiciones de operación son mostrados en la tabla 

5.1. Se encontró que el colector de placa con protuberancias es considerablemente superior que el 

CSA de placa plana (cerca del 15.5 - 18.31 %), indicando esto desde el punto de vista energético que 

la utilización de una placa absorbedora con protuberancias en un CSA implica una mejora significativa 

en rendimiento energético y termohidráulico del colector con respecto a una placa  plana, esto 

E 
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concuerda con los resultados de Bhushan y Singh [1]. Aparentemente esta mejora en el rendimiento 

térmico se debe al incremento en la transferencia de calor entre el aire y la placa absorbedora con 

protuberancias, como resultado se tiene altos valores de ganancia de calor en este colector. Por otra 

parte la eficiencia exergética del CSA de placa plana en los dos primeros valores son superiores a los 

del colector de placa con protuberancias y a partir del tercer valor dicha eficiencia comienza a ser 

menor, esto es debido a un incremento en la potencia mecánica (Pm) en el colector de placa con 

protuberancias, a partir del tercer valor la potencia requerida es menor y por tanto la eficiencia 

exergética se incrementa. 

 

Tabla 5.1. Resultados de parámetros de configuración típica y condiciones de operación. 

Parámetros CSA de placa absorbedora lisa 

ΔT/I (K m2/W) 0.0025 0.0030 0.0040 0.050 0.060 0.0070 0.0080 0.090 0.01 

Qu (W) 458.60 407.43 360.84 317.94 278.38 242.03 208.87 178.87 152.04 

ηI (%) 62.39 55.43 49.09 43.26 37.87 32.93 28.42 24.34 20.69 

ηef (%) 61.31 55.18 49.01 43.22 37.86 32.92 28.41 24.34 20.69 

ηII (%) 0.03 0.30 0.40 0.46 0.49 0.49 0.49 0.47 0.44 

                                 CSA de placa absorbedora con protuberancias   

ΔT/I (K m2/W) 0.0025 0.0030 0.0040 0.0050 0.0060 0.0070 0.0080 0.0090 0.01 

Qu (W) 580.21 558.16 534.78 509.00 479.89 446.36 406.67 357.26 286.62 

ηI (%) 78.94 75.94 72.76 69.25 65.29 60.73 55.33 48.61 39.00 

ηeff (%) 78.94 75.94 72.76 69.25 65.29 60.73 55.33 48.61 39.00 

ηII (%) 0.00 0.22 0.52 0.69 0.82 0.90 0.94 0.93 0.83 

 

 

 



    

 
68 

 

Imer López Grijalva - Tesis de Maestría 

5.2.1. Eficiencia térmica, 𝜼𝑰 

Basado en los datos propuestos para los parámetros del sistema y de operación, se presentan 

gráficas para la eficiencia energética, termohidráulica y exergética para los CSA de placa plana  y 

placa absorbedora con protuberancias en las figuras 5.1 y 5.2. 

  En la figura 5.1, muestra que para los rangos del parámetro de incremento de temperatura (el 

cual es un parámetro básico en el diseño de CSA, como ya hemos mencionado en el apartado 4.2) y 

los valores de la longitud relativa de onda corta (S/e) de 31.21, longitud de onda larga (L/e) de 31.21 

y diámetro relativo de impresión (d/D) de 0.294 que permiten alcanzar la máxima eficiencia energética 

para el colector de placa con protuberancias. Para los valores dados de S/e, L/e y d/D, la eficiencia 

térmica decrece con un aumento del parámetro de incremento de temperatura. Por otra parte se puede 

observar en la figura 5.2 que con un incremento del número de Reynolds (que se encuentra en función 

del parámetro de incremento de temperatura, ec. (4.12), se puede obtener valores máximos de 

eficiencia energética. Esto es debido a que para los valores de longitud relativa de onda corta, longitud 

relativa de onda larga y diámetro de impresión, reportados por Bhushan y Singh [1], ocurre lo 

siguiente: el coeficiente de transferencia de calor es máximo como consecuencia del flujo de 

incidencia, la separación del flujo y la generación de vórtices en ambos lados de las protuberancias, 

la inserción de una capa libre de corte en la dirección de dos protuberancias y la distancia efectiva de 

onda corta y onda larga entre las protuberancias rompen la subcapa laminar a lo largo del paso de flujo 

de aire.  
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Figura 5.1. Eficiencia térmica como función del parámetro de incremento de temperatura y los parámetros   

geométricos de rugosidad. 

 

Se puede observar en las figuras 5.1 y 5.2 que el CSA rugoso tiene una eficiencia energética (ηI) 

mayor que la del CSA de placa plana, la cual es en promedio 1.7 veces más alta.  



    

 
70 

 

Imer López Grijalva - Tesis de Maestría 

I = 700 W/m
2
, Ta = 300 K

S/e = 31.25, L/e = 31.25, d/D = 0.294

Número de Reynolds, Re

0 10000 20000 30000 40000 50000 60000 70000

E
fi

ci
e
n
ci

a
 E

n
e
rg

é
ti

ca
, 
 

I 
(%

)

10

20

30

40

50

60

70

80

90

CSA placa plana

CSA placa corrugada

 

Figura 5.2. Eficiencia térmica en función del número de Reynolds y los parámetros geométricos de rugosidad. 

 

5.2.2. Eficiencia termohidráulica, 𝜼𝑬𝒇 

Con base en los parámetros del sistema y de operación establecidos se generaron gráficas para la 

eficiencia efectiva de ambos colectores son mostradas en las figuras 5.3 y 5.4. La figura 5.3, muestra 

que para los valores de incremento de temperatura y los parámetros geométricos de rugosidad se 

obtiene un máximo para eficiencia efectiva.  Se puede observar que la eficiencia efectiva es alta para 

valores iniciales del parámetro de incremento de temperatura (entre 0.0025 y 0.0038), alcanza un 

máximo y comienza un decrecimiento para los valores a partir de 0.004. En contraste, para los mismos 

valores iniciales y para los siguientes rangos de incremento de temperatura el CSA de placa plana la 

eficiencia efectiva decrece linealmente.  

La figura 5.4, muestra que para los mismos parámetros de rugosidad y rangos del número de 

Reynolds, la eficiencia efectiva se incrementa con un incremento del número de Reynolds, alcanza un 

máximo y entonces comienza a decrecer con el incremento del número de Reynolds. Sin embargo, 

para el CSA de placa plana se incrementa conforme aumentan los valores del número de Reynolds. 
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Figura 5.3. Eficiencia efectiva como función de los parámetros de incremento de temperatura y los parámetros 

geométricos de rugosidad. 
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Figura 5.4. Eficiencia efectiva como función del número de Reynolds y parámetros geométricos de rugosidad. 
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En las figuras 5.3 y 5.4, se observa que la eficiencia efectiva alcanza máximos para los valores 

dados de operación y del sistema. Esto se debe a que el efecto del coeficiente de transferencia de calor 

es dominante en comparación con las pérdidas por ficción, cuando la eficiencia efectiva comienza a 

decrecer las pérdidas por fricción son más dominantes comparadas con el coeficiente de transferencia 

de calor. 

Por otra parte, para el CSA con absorbedor con protuberancias la figura 5.5 muestra la razón de 

la energía útil ganada y la potencia requerida para impulsar el aire a través del colector para conseguir 

un flujo deseado como una función del número de Reynolds. Se observa que la razón del incremento 

de la energía útil es relativamente alta a valores grandes de número de Reynolds. Sin embargo, la 

razón del incremento de potencia de bombeo es bajo para números de Reynolds menores y comienza 

relativamente a aumentar con el incremento del número de Reynolds. Aunque en los rangos obtenidos 

del número Reynolds para el CSA con protuberancias la potencia de bombeo no excede la razón de la 

energía útil ganada, es decir la razón de la energía útil es positiva, es posible que a altos número de 

Reynolds la energía útil comience a ser constante y la potencia de bombeo crezca estrepitosamente, 

esto en base con la afirmación hecha por Gupta, et al. [2]. 
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Figura 5.5. Balance de energía para el CSA de placa absorbedora  con protuberancias. 
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5.2.3. Eficiencia exergética, 𝜼𝑰𝑰 

La eficiencia exergética para las condiciones de operación típicas del CSA con protuberancias 

(parámetros del sistema y operación), fue calculada y se muestran los resultados obtenidos en las 

figuras 5.6 y 5.7. 

En la figura 5.6, se observa que para valores de ΔT/I< 0.008 K m2/W el CSA de placa plana 

tiene un alta eficiencia exergética y para ΔT/I > 0.004 el CSA con protuberancias genera valores altos 

de eficiencias. Sin embargo, a partir de valores  ΔT/I >0.009 la eficiencia exergética decrece, el hecho 

de que el CSA con protuberancias sea más eficiente que el colector de placa plana se debe básicamente 

a los mismos argumentos dados para la eficiencia energética relacionados con los parámetros 

geométricos de la rugosidad, por otra parte la eficiencia exergética inicialmente (0.002<ΔT/I <0.0038) 

es baja bebido a la demanda inicial de bombeo requerida para impulsar el aire a través del colector. 
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Figura 5.6. Eficiencia exergética como una función del incremento de temperatura  y los parámetros geométricos.  
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Figura 5.7. Eficiencia exergética como una función del número de Reynolds y los parámetros geométricos.  

 

La figura 5.7 muestra que la eficiencia exergética obtenida es alta para el colector solar con 

protuberancias para valores de Re < 40,000 y para Re > 40,400 el colector solar de placa plana tiene 

una mejor eficiencia comparado con el CSA con protuberancias. Por otra parte, se puede notar en la 

misma figura 5.7 que con el incremento en el número de Reynolds la eficiencia exergética primero 

aumenta hasta alcanzar un máximo a cierto valor del número de Reynolds y entonces comienza a 

decrecer. La razón de este comportamiento es debido a un aumento en el coeficiente de transferencia 

de calor de la placa absorbedora al aire. Es de notar que los valores de la eficiencia exergética en todos 

los números de Reynolds son bajos principalmente como resultado de las altas pérdidas exergéticas 

de la absorción de la radiación solar en la placa ExPAB (figura 5.8).  

Altfelt et al. [3] estableció el concepto de pérdidas exergéticas en un CSA. Por lo que en base a 

esto la variación de la eficiencia exergética con el número de Reynolds puede ser explicada tomando 

en consideración los componentes de las pérdidas exergéticas. En la figura 5.8, se puede ver que las 

pérdidas ópticas ExPO  permanecen independientes del número Reynolds y las temperaturas de la placa 

y del fluido. ExPAB son las pérdidas exergéticas más importantes resultado de la absorción de 
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irradiación por la placa absorbedora a la temperatura media (Tp); los valores se incrementan con el 

incremento del número de Reynolds y llega a ser casi constante para altos números de Reynolds.  
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Figura 5.8.  Variación de los componentes de las pérdidas exegéticas con el número de Reynolds para un CSA con 

condiciones propuesta de los parámetros del sistema y de operación. 

 

Una alta temperatura en la placa absorbedora disminuye las pérdidas exergética por absorción 

(ExPAB), pero incrementa las pérdidas exergéticas al ambiente (ExPA). Se puede ver en la Figura 5.8 

que las pérdidas exergéticas al ambiente ExPA, decrecen claramente con el incremento en el número 

de Reynolds y llega a ser asintótica a altos valores de números de Reynolds. Los incrementos en los 

números de Reynolds causan un decrecimiento en la temperatura de la placa absorbedora y por lo 

tanto decrecen las pérdidas exergéticas al ambiente ExPA. Las pérdidas exergéticas por transferencia 

de calor al fluido (ExPΔT) y las pérdidas exergéticas por fricción (ExPΔP) son resultado de las 

irreversibilidades, tales como: trasferencia de calor de la placa absorbedora al fluido a una diferencia 

de temperatura finita y fricción en ducto por el que pasa el fluido respectivamente. Para poder 

examinar más claramente los efectos del número de Reynolds en estos últimos componentes de 

pérdidas exergéticas, éstos han sido amplificados en la figura 5.8(a). Incrementos en el número de 

Reynolds causan un decrecimiento en ExPΔT y un incremento en ExPΔP. El decrecimiento en ExPΔT podría 
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atribuirse al decrecimiento de la temperatura en la placa absorbedora con un incremento en el número 

de Reynolds. A bajos números de Reynolds el cambio en la temperatura de la placa absorbedora es 

mucho más pronunciado que el cambio en la temperatura del fluido, como resultado ExPΔT  decrece a 

una razón rápida en los valores menores del número de Reynolds. A altos números de Reynolds existe 

un definido incremento en la potencia de bombeo requerida y por lo tanto se incrementa ExPΔP.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Figura 5.8 (a). Amplificación de la variación de los componentes de las pérdidas exegéticas con el número de 

Reynolds para un CSA con condiciones propuesta de los parámetros del sistema y de operación. 

 

A altos números de Reynolds la eficiencia exergética  es negativa (figura 5.7). El numerador en 

la eficiencia exergética es el flujo neto de exergía que se define como la diferencia de la energía 

calorífica captada y el trabajo de bombeo requerido. En este término acontece que a valores altos del 

número de Reynolds se requiere un trabajo de bombeo que excede la exergía de la energía calorífica 

captada y por lo tanto el flujo neto de exergía es negativo.    
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5.3. Efectos de la variación de parámetros de configuración del sistema y de 

operación en los CSA de placa plana y de geometría con protuberancias. 

5.3.1. Resultados de la variación de la configuración del sistema 

Los resultados de los parámetros de configuración L, H, Lp-c1, y número de cubiertas, son 

presentados en esta sección y se muestran sus efectos en la eficiencia energética (ηI), efectiva (ηEf) y 

exergética (ηII) de los colectores. La secuencia utilizada para el análisis de los efectos de un parámetro 

en específico en las eficiencias antes mencionadas es únicamente variar el valor de este parámetro 

mientras se mantienen los demás valores de la configuración propuesta, tanto del sistema como de 

operación , presentada en la sección previa de este trabajo. 

 

5.3.1.1. Efectos de variación de la longitud del colector, L 

Los resultados que muestran los efectos de la longitud del ducto del colector (L) en ηI, ηEf y ηII de 

los colectores son presentados en las figuras 5.9 y 5.10., donde L cambia en un rango de 1.5 m a 3.0 

m. De los resultados es notorio que L tiene un efecto en el incremento de las eficiencias de ambos 

CSA. La figura 5.9 (a) muestra la variación de las eficiencias (ηI, ηEf y ηII) del colector de placa plana 

con el parámetro de incremento de temperatura, es evidente que inicialmente los valores de ηI varían 

de forma muy pequeña con ηEf  y la diferencia de ηI con ηEf no es apreciable para valores altos de ΔT/I.  

La ηII primero es baja y comienza a incrementarse hasta tener un comportamiento lineal. 

En la figuras 5.9 (b) y 5.9 (c) las eficiencias ηI y ηII  se incrementan con un aumento en L a partir 

de 2.0 m, se puede notar que variar L de 2.5 a 3.0 m el aumento en no es tan amplio como para L= 2 

m. En cuanto a la ηEf  se puede notar, figura 5.9 (d), que sus valores iniciales en L de 2.5 a 3 m, difieren 

de los valores de ηI  que por lo general son muy similares esto se debe al incremento en la potencia de 

bombeo requerida para impulsar el aire a través del colector, como consecuencia del aumento de L. 

En lo referente al CSA con geometría con protuberancias (figura 5.10) muestra la los  efectos que L 

tiene un comportamiento similar al CSA de placa plana. En la figura 5.10 (a) la variación de las 

eficiencias (ηI, ηEf y ηII) del colector con geometría con protuberancias con el parámetro de incremento 

de temperatura, es evidente que inicialmente los valores de ηI varían con ηEf  y valores son iguales con 

el incremento de ΔT/I; aunque la diferencia de ηI con ηEf  no es apreciable para valores altos de ΔT/I.  

La ηII  primero es baja y comienza a incrementarse hasta tener un comportamiento lineal. 
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(a)    I = 700 W/m,  W = 0.7 m,  L = 1.5 m, H = 0.07 m
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Figura 5.9. Resultados de los efectos de la longitud del ducto L en las eficiencias ηI, ηEf  y ηII  del CSA de placa 

plana. 
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En la figura 5.10 (b), los valores de ηI de este colector para rangos del parámetro de incremento de 

temperatura son inicialmente similares y comienzan a incrementarse a partir de ΔT/I > 0.0029. La  ηII, 

figura 5.10 (c), tiende a incrementarse para L = 2 m en valores de ΔT/I > 0.0056 y para L = 2.5 y 3 m 

la eficiencia es mayor a partir de ΔT/I > 0.0078. La ηEf, figura 5.10 (d), al igual que el CSA de placa 

plana para valores de ΔT/I <0.004 es inferior a los valores de ηI y la diferencia es más acentuada en este 

colector por la geometría rugosa utilizada ya que demanda una mayor potencia de bombeo.  

En general, L usualmente incrementa el área superficial de intercepción de la radiación solar, 

resultando en altas producciones de calor en el sistema (CSA). Esto también incrementa el tiempo en 

el que el aire permanece en el canal del colector y aumenta la razón de transferencia de calor entre la 

placa absorbedora y el flujo de aire, resultando en un incremento de las eficiencias y siendo más 

notorio en el colector con protuberancia. Sin embargo, con el incremento de L existe un  incremento 

simultáneo en la caída de presión y  pérdidas térmicas. Esto permite una reducción significativa sobre 

las ηEf y ηII para valores iniciales de ΔT/I cuando L excede 2.0 m. Por tanto, la longitud óptima para 

ambos colectores a partir de las condiciones de construcción dadas por [1] para una eficiencia óptima 

debe encontrarse entre 1.5 y 2.0 m. 
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Figura 5.10 Resultados de los efectos de la longitud del ducto L en las eficiencias ηI, ηEf y ηII del CSA de geometría 

con protuberancias. 
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5.3.1.2 Efectos de variación de la profundidad del ducto, H 

Las figuras 5.11 y 5.12 muestran los efectos de H en los rendimientos térmico, termohidráulico y 

exergético de ambos colectores respectivamente, donde H varia 0.01 a 0.08 m y únicamente se 

presenta valores significativos de H (0.3, 0.4, 0.5 y 0.6 m). De los resultados se deduce que H tiene 

un gran efecto en las eficiencias de ambos colectores (ηI, ηEf y ηII.). Las figura 5.11 (a) y 5.12 (a) 

muestra que valores pequeños de profundidades se mejora significativamente ganancia mayor de calor 

y por consecuencia el rendimiento energético de los CSA, esto se puede atribuir a diversos factores 

entre los que se encuentran el incremento de la velocidad del aire a través del ducto, ya que de acuerdo 

con Karwa et al. [4] el requerimiento de la potencia de bombeo es proporcional a (1/H)3 por lo que la 

eficiencia efectiva disminuye drásticamente cuando la razón de flujo se incrementa y la fricción este 

a lo largo del canal se incrementa significativamente ocasionado una gran caída de presión como 

puede observarse en las figuras 5.11 (b) y 5.12 (b). Por otra parte la disminución de H incrementa el 

coeficiente convectivo de trasferencia de calor (h) entre la placa absorbedora y el flujo aire que 

atraviesa el colector. Las figuras 5.11(c) y 5.12(c) muestran que la tendencia de ηII es similar para 

ambos colectores, en ambos casos se tienen valores negativos de esta eficiencia debido al incremento 

de la potencia de bombeo como ya hemos explicado con anterioridad, pero se incrementa los valores 

de esta eficiencia de forma sustancial. De acuerdo con este análisis se establece que para el CSA de 

placa plana disminuir H de 0.07 m a 0.03 m es apropiado para incrementar significativamente el 

rendimiento del mismo desde los puntos de vista energético y exergético y se mantiene una caída de 

presión apropiada, figura 5.11 (d). Para el CSA de geometría con protuberancias la profundidad del 

ducto puede variarse de 0.07 m a 0.05 m con una mejora sustancial en las eficiencias, figura 5.12 (d). 

En general, podemos decir que profundidades pequeñas del ducto del colector tiene un resultado 

significativo en las pérdidas de presión e incrementa las eficiencias del colector, por el contrario el 

incremento de H produce una pérdida de calor mayor, un aumento en el diámetro hidráulico y una 

reducción del coeficiente de transferencia de calor ocasionando bajas eficiencias. 
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Figura 5.11. Resultados de los efectos de la profundidad del ducto  H en las eficiecncias ηI, ηEf  y ηII  del CSA  de placa 

plana. 
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Figura 5.12. Resultados de los efectos de la profundidad del ducto H en las eficiecncias ηI, ηEf  y ηII  del CSA de 

geometría con protuberancias. 
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5.3.1.3 Efectos de la variación del espaciamiento de la placa y la cubierta, Lp-c1 

Las figuras 5.13 y 5.14 muestran los efectos de Lp-c1 en los rendimientos térmico y exergético 

de ambos colectores respectivamente, donde Lp-c1 varia 0.01 a 0.1 m y únicamente se presenta valores 

significativos de H (0.01, 0.05 y 0.1 m). De las figuras 5.13 (a) y 5.14 (a), se observar que disminuir 

Lp-c1 de 0.05 a 0.01 m e incrementar Lp-c1 de 0.05 a 0.1 m tiene un efecto no significativo en la ηI de 

ambos  CSA. Por otro lado, la variación Lp-c1 en todos los rangos tampoco produce una mejora en ηI y 

ηII, para el CSA con protuberancias; por el contrario el incremento Lp-c1 mejora la ηII en 0.77 % a partir 

de ΔT/I > 0.005 en el CSA de placa plana. La medida en la cual se incrementa ηII  para ambos colectores 

depende de la disminución de la temperatura del cristal, figuras 5.13 (b) y 5.14 (b), ya que la 

temperatura de la placa absorbedora se mantiene practicante igual para todo los valores de ΔT/I, 

figuras 5.13 (c) y 5.14 (c). En las figuras 5.13 (d) y 5.14 (d) se puede ver que el coeficiente de pérdida 

de calor (Ut) decrece con un incremento de Lp-c1 para ambos colectores y este efecto es más notorio 

en el CSA de placa plana donde inicialmente su valor es alto y decrece hasta alcanzar un mínimo 

(0.004 <ΔT/I <0.006) para volver a incrementarse, en el caso del CSA de placa con protuberancias se 

tiene valores más altos de Ut debido a la naturaleza de la placa y este parámetro no sigue el mismo 

comportamiento que el CSA de placa plana.  

En particular se puede decir que el coeficiente de calor Ut  es el resultado de la convección y 

radiación entre la placa y el cristal, este decrece con el incremento de Lp-c1, por lo que optimizar Lp-c1 

reduce tanto las pérdidas por convección como por radiación de la placa absorbedora al cristal. El 

espaciamiento apropiado para ambos colectores es de 0.1 m ya que desde el punto de vista de 

construcción reduce el coste del CSA y permite tener un colector más compacto. 

Es importante hacer notar que para todas las gráficas presentadas a partir de este apartado las 

líneas azules corresponden a la variación de la eficiencia exergética (𝜂𝐼𝐼)  y las líneas negras 

corresponden a la variación de la eficiencia energética (𝜂𝐼).  
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Figura 5.13. Resultados de los efectos del espaciamiento Lp-c1 en las eficiencias  ηI , ηII , la temperatura de placa 

Tp y el coeficiente de pérdida total de calor Ut  del CSA de placa plana. 
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Figura 5.14. Resultados de los efectos del espaciamiento Lp-c1 en las eficiencias  ηI , ηII , la temperatura de placa 

Tp y el coeficiente de pérdida total de calor Ut  del CSA de geometría con protuberancias. 
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5.3.1.4 Efecto de la variación del número de cubiertas. 

En las figuras 5.15 y 5.16, es de notar que añadir una segunda cubierta brinda altos valores de ηI 

y ηII  para ambos colectores, (a partir de este apartado es importante señalar para todas las figuras las 

líneas azules representan la variación de la eficiencia exergética y la líneas negras representan la 

variación de la eficiencia energética). Las dos configuraciones fueron analizadas y consideradas en 

los mismos valores de I = 700 W/m2. En la figura 5.15, la eficiencia energética del CSA de placa plana 

decrece linealmente con respecto a ΔT/I y la eficiencia exergética para la configuración de una 

cubierta alcanza un máximo aproximadamente en ΔT/I = 0.0069 y decrece con el aumento de ΔT/I  y 

en al caso de la configuración de doble cubierta el máximo es alcanzado  en ΔT/I = 0.01.   
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Figura 5.15. Resultados de los efectos del incremento de cubiertas en las eficiencias ηI  y ηII  del CSA de placa 

plana.  

 

En la figura 5.16, se muestra que la eficiencia térmica decrece linealmente con respecto a ΔT/I y 

la eficiencia exergética para la configuración de una cubierta alcanza un máximo aproximadamente 

en ΔT/I= 0.009 y decrece con el aumento de ΔT/I  y en el caso de la configuración de doble cubierta 

el máximo es alcanzado  en ΔT/I = 0.01.  Este comportamiento se debe a que se reducen las pérdidas 
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de calor en el CSA por incremento de cubiertas. Generalmente, la cubierta de cristal es uno de los 

componentes más importantes del CSA, la cual usualmente se utiliza para reducir las pérdidas de calor 

en la parte superior del colector ya que el espaciamiento creado funciona como un aislante de calor. 

Por otra parte la separación entre la primera y la segunda cubierta tiene el mismo comportamiento del 

espaciamiento entre la placa y la primera cubierta, por lo que una separación apropiada entre ambas 

cubiertas se determina en Lc1-c2 = 0.01 m. Finalmente, aunque se puede ver una mejora significativa 

con el incremento de otra cubierta, hay que hacer notar que este aumento hace más intrincado la 

estructura del colector y como consecuencia  se incrementa su costo, por lo que añadir una segunda 

cubierta queda a consideración del diseñador. 
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Figura 5.16. Resultados de los efectos del incremento de cubiertas en las eficiencias  ηI  y ηII  del CSA de geometría   

con protuberancias. 
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5.3.2 Resultados de la variación de los parámetros de operación del sistema 

Como ya hemos mencionado, los parámetros que caracterizan las condiciones de operación del 

colector son Ta, Vv, I y β. A continuación se muestran los efectos de estos parámetros en el rendimiento 

tanto energético como exergético de ambos colectores. 

 

5.3.2.1 Efecto de la variación de la temperatura ambiente, Ta 

Los resultados del efecto de la variación de la temperatura ambiente en las eficiencias  ηI y ηII de 

ambos colectores son presentados en las figuras 5.17 y 5.18. En la figura 5.17 se muestra el efecto de 

Ta en el colector solar de placa plana, en el cual la ηI decrece linealmente en cada incremento de la 

temperatura ambiente y la ηII aumenta y alcanza un máximo aproximadamente en ΔT/I= 0.067 y 

comienza a decrecer. 

 

 

Figura 5.17. Resultados de los efectos Ta en las eficiencias  ηI  y ηII  del CSA de placa plana. 
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Figura 5.18. Resultados de los efectos Ta en las eficiencias ηI  y ηII  del CSA  de geometría con protuberancias. 

 

En la figura 5.18 se muestra el efecto de Ta en el colector solar de geometría con protuberancias, 

en el cual la ηI para valores iniciales de ΔT/I a Ta altas se incrementa marginalmente, posteriormente 

los valores del rendimiento son similares y finalmente a partir de ΔT/I> 0.04 la eficiencia energética 

comienza a disminuir con el incremento de Ta. La eficiencia exergética decrece en cada incremento 

de la temperatura ambiente  y aumenta hasta alcanza un máximo aproximadamente en ΔT/I= 0.086 y 

comienza a decrecer. 

A partir de estos resultados se puede establecer el hecho de que un incremento en la temperatura 

ambiente reduce ηI y ηII, mientras que una reducción de la temperatura ambiente mejora dichas 

eficiencias. El incremento en la temperatura ambiente de 300 K a 307 K reduce la ηI en promedio 1 

%  para el CSA de placa plana y un 1.2 % para el CSA de geometría con protuberancias, y la ηII se 

reduce en promedio 0.02 % para el CSA de placa plana y 0.04 % para el CSA de geometría con 

protuberancias. La disminución de la temperatura ambiente de 300 K a 293 K incrementa la ηI en 

promedio 1.01 %  para el CSA de placa plana y un 1.02 % para el colector solar de geometría con 

protuberancias, y la ηII se incrementa en promedio 0.03 % para el CSA de placa plana y 0.04 % para 
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el CSA de geometría con protuberancias. Lo anterior se puede atribuir al hecho de que con el 

incremento de temperatura ambiente la pérdida de calor del colector  aumenta debido a las altas 

temperaturas (placa absorbedora – ambiente) y el caso de la disminución de la temperatura ambiente 

acurre el efecto inverso. 

 

5.3.2.2 Efecto de la variación de la velocidad del viento, Vv 

Los resultados dela variación de la velocidad del viento y sus efectos en las eficiencias  ηI y ηII de 

ambos colectores son presentados en las figuras 5.19 y 5.20. En la figura 5.19 se muestra el efecto de 

la Vv en el colector solar de placa plana, en el cual la ηI  decrece linealmente con cada incremento de 

Vv  y la ηII  aumenta y alcanza un máximo y comienza a decrecer, es evidente que el aumento de Vv es 

más significativo en el rendimiento exergético lo cual se traduce en un efecto negativo toda vez que 

Vv en la práctica tendrá valores mayores a 2 m/s. 
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Figura 5.19. Resultados de los efectos de Vv en las eficiencias ηI  y ηII  del CSA de placa plana. 
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En la figura 5.20 se muestra el efecto de la Vv en el colector solar de geometría con protuberancias, 

en el cual la ηI tiene un comportamiento distinto al CSA de placa plana ya que inicialmente el 

incremento de Vv aumenta el rendimiento energético en el rango de 0.0025 <ΔT/I< 0.0056, 

posteriormente en el rango de 0.0056 <ΔT/I< 0.007 los valores de ηI son semejante y finalmente para 

el rango de 0.007 <ΔT/I< 0.010  decrece con el incremento de Vv  y la ηII  aumenta y alcanza un 

máximo y comienza a decrecer, se puede notar que esta geometría permite tener valores similares en 

ηII para todos los valores considerados de Vv y a partir de ΔT/I> 0.0068 (aproximadamente) la 

diferencia es más notoria. El comportamiento de ηI en este CSA aparentemente se debe a la 

disminución del coeficiente de pérdida de calor en la parte superior (UL). En este último caso la 

variación de Vv tiene un efecto positivo en la ηII ya que como hemos mencionado Vv tendrá valores 

mayores a 2 m/s. 
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Figura 5.20. Resultados de los efectos de Vv en las eficiencias ηI  y ηII  del CSA  de geometría con protuberancias. 
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5.3.2.3 Efecto de la variación de la radiación solar, I 

Los resultados de la variación de la radiación solar incidente en la cubierta del CSA de 700 W/m2 

a 500 W/m2  y 1 000 W/m2  y sus efectos en las eficiencias  ηI  y ηII  de ambos colectores son presentados 

en las figuras 5.21 y 5.22. En la figura 5.21 se muestra el efecto de I en el colector solar de placa plana, 

en el cual la ηI decrece linealmente con cada incremento de ∆𝑇 𝐼⁄  y en donde también se puede notar 

que aunque la ηI  siempre disminuye,  para valores de  ΔT/I> 0.006 existe un incremento en la ηI en la 

línea que representa I = 600 W/m2 en comparación con valores superiores a este., por otra parte la ηII  

aumenta y alcanza un máximo y comienza a decrecer, es evidente que el aumento de I es más 

significativo en el rendimiento exergético. 
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Figura 5.21. Resultados de los efectos I en las ηI  y ηII  del colector solar de placa plana. 

 

En la figura 5.22 se muestra el efecto de I en el colector solar de geometría con protuberancias, 

en el cual la ηI  aumenta con cada incremento de I y la  ηII   aumenta hasta alcanzar un máximo y 

comienza a decrecer, es evidente que el aumento de I es más significativo en el rendimiento exergético, 

un comportamiento muy similar con el CSA de placa plana. 
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Figura 5.22. Resultados de los efectos I en las ηI  y ηII  del colector solar de geometría con protuberancias. 

 

En general, un incremento en la radiación mejora el rendimiento de los CSA debido al incremento 

de la captación de calor en este sistema y esta varia durante el transcurso del día lo cual afecta el 

rendimiento. Es de notar que en el caso de aplicación de estos dispositivos se requiere una temperatura 

de salida constante, por lo que desde el punto de vista operativo una reducción de I significará una 

baja eficiencia del sistema.  Es también importante notar que la reducción de la eficiencia térmica es 

mucho más baja en el CSA de geometría con protuberancias que en el CSA de placa plana. 

Finalmente según Karwa y Chauhan [5], el diseño de un CSA siempre se debe basar en un valor 

promedio de radiación solar para un sitio en particular y se debe mencionar el porcentaje de variación 

(±) del rendimiento con respecto a los valores de diseño y de la radiación solar. 
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5.3.2.4 Efecto de la variación de la inclinación del CSA, β 

Los resultados de la variación del ángulo de inclinación β y sus efectos en las eficiencias  ηI  y ηII  

de ambos colectores son presentados en las figuras 5.23 y 5.24 (manteniendo I = 700 W/m2), en ambas 

figuras se muestra que el efecto de β en los CSA es insignificante y los resultados son congruentes 

con la afirmación reportada por Chu y Liu [6]. Por otra parte, cabe señalar que se alcanza un valor 

máximo en la ηII  en ΔT/I = 0.0068.  Sin embargo, un colector solar no recibe la misma radiación en todo 

el año, por lo que este efecto debe ser considerado a la hora del diseño del sistema y es de vital 

importancia en el aprovechamiento de la radiación solar incidente.  

 

 

 

 

 

 

 

Figura 5.23. Resultados de los efectos β en las ηI  y ηII  del colector solar de placa plana. 
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Figura 5.24. Resultados de los efectos β en las ηI  y ηII  del colector solar de geometría con protuberancias. 

 

En la figura 5.24 se observa que la ηII tiende a desplazarse a valores más altos de ΔT/I, este 

comportamiento es el mismo mostrado en la figura 5.22 para el valor de I = 700 W/m2, es decir el 

efecto del cambio de ángulo de inclinación se puede considerar similar al efecto de la radiación solar 

sobre el CSA con protuberancias. Para dicho colector el máximo de la ηII muestra un comportamiento 

diferente que el CSA de placa plana. 
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5.4 Comparación de CSA propuesto y CSA optimizado 

En la tabla 5.2  se muestra una comparación de los CSA de placa plana y con protuberancias, se 

puede ver que mejorar los parámetros del sistema permite obtener resultados positivos en el 

rendimiento de los colectores. Como se puede apreciar en la tabla 5.2, el colector de geometría con 

protuberancias es el más eficiente ya que en este se reducen las pérdidas e irreversibilidades del 

sistema. Las pérdidas exergéticas (ExD) se incrementan en el CSA de placa plana y disminuyen en el 

CSA de geometría con protuberancias, es decir cuando la eficiencia exergética es máxima las pérdidas 

exegéticas son mínimas.  

 

 

 

 

Tabla 5.2. Comparación de rendimiento de los CSA, con la variación de ΔT/ de 0.0025 – 0.01 K m2/W.   

CSA Irreversibilidades, 

Exdes, (kW) 

Pérdida de Exergía 

Adimensional, (%) 

Potencial de 

Mejora, IP (W) 

Eficiencia Exergética, 

(%)  ηII 

Eficiencia 

Energética, (%)  ηI 

Liso propuesto 0.5911 – 0.5905 0.0129 – 0.0389 0.5909 – 0.5879 0.0290 - 0.4408 62.36 – 20.66 

Liso con mejoras 0.5629 - 0.5606 0.0114 – 0.0189 0.5727 – 0.5556 (-1.7392) - 0.8988 70.54 – 42.39 

Protuberancias 

Propuesto 
0.5909 – 0.5889 0.0102 – 0.0205 0.5944 – 0.5840 (-0.61) – 0.8309 78.94 – 39.00 

Protuberancias 

con mejoras 
0.5627 – 0.5588 0.0099 – 0.0124 0.5962 – 0.5514 (-5.9494 ) – 1.3356 81.22 - 64.29 
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CONCLUSIONES 

 

n el presente estudio, un análisis exergético y estudio paramétrico ha sido realizado en dos 

CSA (placa plana y placa con protuberancias). El principal objetivo del presente estudio es 

optimizar los CSA mediante la aplicación de la metodología que se describe en el trabajo. El modelo 

incluye un análisis tanto energético como exergético de los dispositivos. Así mismo, se determinan 

las irreversibilidades que minimizan el rendimiento de los colectores y adicionalmente se calcula el 

índice de sustentabilidad exergética (SI) que es un parámetro importante en términos de la SLT que 

reduce el impacto ambiental de los sistemas. El objetivo de la optimización es minimizar las pérdidas 

del sistema y maximizar la eficiencia exergética de los dispositivos. Las conclusiones principales 

obtenidas del presente estudio son enunciadas a continuación. 

 

 El CSA de geometría con protuberancias tiene un rendimiento tanto energético como 

exergético superior al CSA de placa plana aun en condiciones típicas propuestas. 

 

 Los valores de las eficiencias energéticas y exergéticas de los CSA mejorados con placa 

plana varían entre 70.54 – 42.32 %  y 0 – 0.89 %, respectivamente. 

 

 Los valores de las eficiencias energéticas y exergéticas de los CSA mejorados con placa 

con protuberancias varían de 81.22 – 64.29 % y 0 – 1.34 %, respectivamente. 

 

 La eficiencias de un colector solar de aire es dependiente de la geometría del absorbedor, 

ya que una placa con protuberancias incrementa la trasferencia de calor entre esta y el 

aire circundante en el colector, por lo tanto la eficiencia. 

 

 La disminución de parámetros como la profundidad del canal y el aumento de la longitud 

del colector afectan favorablemente el rendimiento del sistema. 

E 
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 La reducción e incremento del espaciamiento entre las placas (tanto cubierta – cristal 

como cristal- cristal) no tiene un efecto significativo en las eficiencias, pero la reducción 

permite contar con colectores más compactos y por tano más económicos. 

 

 El incremento de una segunda cubierta mejora significativamente el rendimiento de los 

CSA, pero incrementa su costo.  

 

 Con el incremento de la temperatura ambiente las eficiencias de los CSA disminuye 

significativamente. 

 La variación de la velocidad del viento tiene un efecto significativo en el CSA de placa 

lisa y no tiene un efecto significativo en el CSA con protuberancia. 

 

 El incremento de la radiación solar incrementa significativamente la eficiencia 

exergética del CSA, sin embargo la eficiencia energética no es afectada. 

 

 La inclinación del colector no tiene ningún efecto significativo en las eficiencias de los 

CSA. 
 

 

 Los parámetros más importantes para hacer decrecer las pérdidas exergéticas son la 

eficiencia del colector, la diferencia de temperatura del aire (Tent –Tsal) y la radiación 

solar. 

 

 El uso de una placa con protuberancias en CSA es viable desde los puntos de vista tanto 

energético como exergético, ya que estas mejoran significativamente en comparación 

con un CSA de placa plana. Por otra parte, la manufactura de la placa con protuberancia 

no requiere una inversión adicional, ya que las protuberancias son creadas sobre la 

misma placa por lo que desde el punto de vista económico también es viable e uso de 

esta placa. 

 

 Mediante al análisis exergético se puede visualizar los problemas del sistema que no se 

pueden ver mediante un estudio energético
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ANEXO 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

  

 

INICIO 

Lee I, Tent, β, 

Lp-c1,, Lc, Vv, L, W, H, 

Le, εp, εc, kc, ki, δi, S/e, 

L/e, d//D, ΔT 

Calcula Tsal, Tp, Tf 

Calcula las propiedades del aire con Tf 

Calcula UL, Ut,  Ub,  

Ue  

Calcula Qu1 

Calcula FR, Fo,  Qu2,  

Calcula m, Re, G, Nu, h  

ABS (Qu1-Qu3) < o 

= 0.05 % Qu3 

Calcula f, ΔP, Pm 

Calcula Tp usando Qu3 

Imprime ηI , ηII,  ηEf,  

Alto 

SI 

NO 
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