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RESUMEN

SIMULACION DE LA TRANSFERENCIA DE CALOR DENTRO DE TUBOS CON
ALETAS INTERNAS PARA LA CONDENSACION Y EVAPORACION DEL
REFRIGERANTE R134A

AUTOR: ING. ANGEL E. MALAGUERA M.
TUTOR: MSC. EMILIO LOPEZ

En esta investigacion se realiza una simulacion para estudiar la influencia del niimero de
aletas y el angulo de la hélice sobre la transferencia de calor dentro de tubos con aletas
internas helicoidales, a partir de correlaciones conocidas para la evaporacion y
condensacion del refrigerante R134a. La data introducida en la hoja de calculo permite
manipular las variables nimero de aletas y angulo de la hélice y obtener resultados
confiables sin necesidad de realizar el experimento. La geometria del tubo usado en la
simulacion tienen didmetros externo e interno de 9,52 y 8,92 mm respectivamente y angulo
de aleta de 43 grados. La simulacion se realiza para un flujo masico por unidad de area de
800 kg/m” s y temperatura de saturacion del refrigerante de 40 °C para la condensacion y 15
°C para la evaporacion. Los resultados en la condensacion indican que a partir de 70 aletas
se obtienen bajos factores de intercambio, entre 1,5 y 2,3, mientras que con menor niimero
de aletas el factor de intercambio promedio esta entre 2,5 y 4,2. Durante la evaporacion se
observo el mayor factor de intercambio para un tubo con 40 aletas y 30° de angulo de

hélice.

Valencia, 13 de Febrero del 2013
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Seccion transversal del area de flujo, (m?)

Seccion transversal de la pared del tubo por aleta, (m?)
Numero de ebullicion

Didmetro interno del tubo, (m)

Diametro hidraulico, (m)

Diametro externo del tubo, (m)

Factor de intercambio
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Flujo de masa por area transversal, (kg/m” . s)
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Coeficiente promedio de transferencia de calor, (W/m” K)

Coeficiente de transferencia de calor convectivo para el tubo liso en condensacion,
2
(W/m~ K)

El coeficiente de transferencia de calor para la evaporacion, (W/m” K)

Coeficiente de transferencia de calor de la fase liquida para la evaporacion, (W/m?

K)

Velocidad adimensional

Conductividad del R134a de la fase liquida, (W/m . K)
Numero de aletas

Numero de Nusselt
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Numero de Reynolds

Factor de intercambio geométrico
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Perimetro de una aleta, (m)
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Parametro de Lockhart-Martinelli
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Densidad de la fase vapor, (kg/m’)
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CAPITULO 1

1.1 PLANTEAMIENTO DEL PROBLEMA.

La aplicacion de los principios de transferencia de calor al disefio de equipos a
fin de cumplir con cierto objetivo ingenieril es de gran importancia, ya que al
aplicar estos principios al disefo, el individuo trabaja en la importante meta del
desarrollo de un producto para beneficio econémico. A la larga, la economia
juega un papel clave en el disefio y seleccion de equipos de intercambio de calor,
ya que el mismo se puede traducir en ahorro de energia y por ende en ahorro de

consumo de combustible.

El peso y el tamafio de los intercambiadores de calor que se usan en
aplicaciones espaciales o aeronduticas son parametros muy importantes, asi como

también las consideraciones de costos.

La frase Superficie Extendida se usa normalmente con referencia a un solido
que experimenta transferencia de energia por conduccién dentro de sus limites,
asi como transferencia de energia por conveccion (y/o radiacion) entre sus limites

y los alrededores.

Aunque hay muchas situaciones diferentes que implican efectos combinados

de conduccion y conveccion, la aplicacion mas frecuente es aquella en la que se



usa una superficie extendida de manera especifica para aumentar la rapidez de
transferencia de calor entre un sélido y un fluido contiguo. Esta superficie se

denomina aleta.

La mayoria de los tubos aleteados se usan para flujo externo, sin embargo, se
ha desarrollado ultimamente configuraciones de tubos aleteados internamente, y
en su gran mayoria no existen arreglos estandarizados que permitan determinar el
coeficiente de transferencia de calor por conveccion y asi determinar la eficiencia

del equipo.

Se dispone de varias opciones para mejorar la transferencia de calor asociada
con flujos internos. Esta mejora se puede lograr insertando aletas internas que
permitan aumentar el area de transferencia de calor y por ende la magnitud de

transferencia de calor o la disipacion de calor.

En los ultimos afios se han ideado configuraciones de aletas internas,
denominadas micro-aletas (microfin) que se usan en aplicaciones de refrigeracion
y acondicionamiento de aire, con el fin de obtener intercambiadores de calor mas
compactos y econdémicos. Algunos tubos tienen pequefias aletas de seccion
transversal triangular con angulos de hélice de 15, 18 'y 25 grados [1]. Otras

configuraciones incluyen hélices y superficies ranuradas cruzadas, que tienen



entre 60 y 78 aletas internas, de 0,30 y 0,35 mm de alto y angulos de hélice de 15,

17.5,20y 27 grados, [2] y [3].

Existen datos experimentales con refrigerantes sobre la transferencia de calor
y caida de presion en tubos con micro-aletas de acuerdo a las configuraciones
descritas anteriormente y otras configuraciones similares. Estas investigaciones
han puesto en evidencia como se mejora la transferencia de calor por la presencia

de aletas internas a expensas de caidas de presion muy pequenas.

Una de las razones de la creciente popularidad de los tubos con micro aletas es
el gran intercambio de calor respecto al aumento de la caida de presion. Existen
datos experimentales de incrementos del coeficiente de transferencia de calor
durante la evaporacion de los refrigerantes R22, R134a y R410A entre 50 — 100
% con solo incrementos de la caida de presion de 20 — 50 %. En estos
experimentos se probaron tres tubos con micro-aletas de 8.92, 6.46, 5.1 y 4 mm
de didmetro interno con diferentes angulos de hélice (9, 10.3, 18 y 25°), el
coeficiente de transferencia de calor promedio en los tubos con micro-aletas estan
basados en el area nominal equivalente de un tubo liso que se establecié como

patrén de comparacion [4].

Todas las investigaciones realizadas hasta la presente relacionada con la

transferencia de calor dentro de tubos provistos de aletas internas son, en su



mayoria, trabajos experimentales.  Existen pocos trabajos de simulacion
relacionado con la transferencia de calor dentro de tubos con aletas internas para
aplicaciones de evaporacion y condensacion de refrigerantes. En este trabajo se
propone el uso de las correlaciones obtenidas de manera experimental por
distintos autores para evaluar la transferencia de calor dentro de tubos con aletas
internas. Esto permitiria simular diferentes arreglos geométricos de aleteados
internos (altura de la aleta, angulo de la hélice, nimero de aletas, etc) y con esto el
uso de una técnica de disefio mucho mas rapida y econdémica que la

experimentacion.

En funcion de lo planteado existe la necesidad de responder a la siguiente
interrogante:

(Los resultados de la simulacion de la transferencia de calor dentro de tubos
con aletas internas en condensaciébn y evaporacion del refrigerante 134a

coincidiran con los resultados de los trabajos experimentales realizados?

1.2 OBJETIVOS.

1.2.10bjetivo General.
Simular la transferencia de calor dentro de tubos con aletas internas para la

condensacion y evaporacion del refrigerante R134a.



1.2.2 Objetivos Especificos.

* Revisar los trabajos tedricos y experimentales relacionados con la
transferencia de calor dentro de tubos con aletas internas.

* Recolectar la data experimental de manera que permita obtener de ellas las
correlaciones empiricas para diferentes tipos de geometrias.

» Estudiar el proceso de transferencia de calor en flujo bifasico (condensacion y
evaporacion).

* Definir las ecuaciones de cantidad de movimiento, conservacion de la masa y
conservacion de la energia dentro de un tubo para flujo bifésico.

* Definir la geometria de un tubo con aletas internas de acuerdo con los trabajos
experimentales revisados.

* Seleccionar una herramienta computacional para realizar la simulacion

* Simular la transferencia de calor dentro de tubos con aletas internas.

* Validar los resultados de la simulacion con los datos experimentales de la

bibliografia conocida.

1.3 JUSTIFICACION.
El disefio de evaporadores y condensadores para aplicaciones de refrigeracion y
acondicionamiento de aire requiere de numerosas pruebas experimentales, a fin de

obtener configuraciones geométricas optimas.



En el pais no existen empresas que fabriquen tubos circulares con aletas internas.
Las configuraciones con tubos aleteados internos encontradas en algunos equipos de
intercambio de calor son en su mayoria de tecnologias foraneas. La aplicacion de una
herramienta de célculo a partir de las correlaciones existentes para tubos con aletas
internas contribuiria a disminuir los altos costos que implican los trabajos

experimentales, ademas, de que seria una técnica mucho mas rapida de disefio.

1.4 LIMITACIONES.

Existen muy pocas correlaciones empiricas que describan los coeficientes de
transferencia de calor y factores de friccion para este tipo de geometrias, debido a su
mas o menos reciente implementacion en equipos y a la cantidad de dibujos y
geometrias que se han desarrollado y se estan desarrollando para este fin. Esto puede
ser una limitante a la hora de definir las condiciones de contorno de las ecuaciones

que describen la fenomenologia del flujo bifasico dentro de estos tubos.

Es importante también resaltar las limitaciones relacionadas con las
referencias bibliograficas en este tema, ya que por ser un desarrollo muy reciente
(aproximadamente 10 a 15 afios), los textos actuales no estudian la transferencia de
calor dentro de tubos con aletas internas durante los procesos de condensacion y

evaporacion.
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MARCO TEORICO

2.1 Antecedentes de la investigacion. [5], [6], [7], [8], [9]

BUKASA, LIEBENBERG Y MEYER (2005), INFLUENCIA DEL
ANGULO DE LA ESPIRA SOBRE LA TRANSFERENCIA DE CALOR
DURANTE LA CONDENSACION DENTRO DE TUBOS CON
MICROALETAS EN FORMA ESPIRAL. En este trabajo se reporta la influencia
del angulo de la espira en el mejoramiento de la transferencia de calor durante la
condensacion dentro de tubos con microaletas, manteniendo constante parametros
geométricos tales como la altura de la aleta, el paso, la forma y el nimero de aletas.
Los experimentos se hicieron durante la condensacién de los refrigerantes R-22,
R134a y R407C y los resultados se compararon con tubos lisos del mismo diametro
(9,52 mm). Los angulos de la espira del tubo aleteado fueron 10°, 18° y 37°. Los
resultados de esta investigacion muestran un aumento en la transferencia de calor con

el incremento del angulo de la espira.

CHEN, AMANO Y XIN (2005) , ESTUDIO EXPERIMENTAL DE LA
TRANSFERENCIA DE CALOR DURANTE LA CONDENSACION DEL
R134a DENTRO DE TUBOS HORIZONTALES CON MICROALETAS. En

esta investigacion se estudia los patrones del flujo bifasico y su transicion durante la



condensacion del R134a dentro de tubos con microaletas con diferentes geometrias.
Los resultados de la investigacion muestran un decremento en la transferencia de
calor en la medida que disminuye la calidad del refrigerante para un flujo de masa
contante y se aprecia un incremento del mismo a medida que se incrementa el flujo

masico para una calidad constante.

Zdaniuk (2007), DETERMINACION EXPERIMENTAL DE LA
TRANSFERENCIA DE CALOR Y LA FRICCION DENTRO DE TUBOS
ALETEADOS HELICOIDALMENTE. En este trabajo se determinaron
experimentalmente el coeficiente de transferencia de calor y los factores de friccion a
ocho tubos aleteados helicoidalmente y un tubo liso usando agua con nimero de
Reynolds entre 12000 y 60000. Los tubos de prueba aleteados helicoidalmente que se
usaron en esta investigacion tienen angulos de hélice entre 25 y 48 grados y relacion
altura de aleta-diametro entre 0.0199 y 0.0327. Los resultados de esta investigacion
fueron comparados con las ecuaciones de Blasius y Dittus-Boelter con resultados

satisfactorios.

Garcia  (2000), SIMULACION NUMERICA Y VALIDACION
EXPERIMENTAL DE EVAPORADORES, CONDENSADORES Y TUBOS
CAPILARES. INTEGRACION EN SISTEMAS DE REFRIGERACION POR
COMPRESION DE VAPOR. Este trabajo centra la atencién en la simulacion

numérica y validacion experimental del comportamiento térmico y fluido-dinamico



de flujos bifasicos (liquido-vapor), asi como su aplicacion en sistemas y equipos
térmicos, propios del campo de la refrigeracion y del aire acondicionado.
Consecuencia del estudio realizado ha sido la elaboracion de codigos informaticos
para la simulacion numérica de condensadores, evaporadores y dispositivos de
expansion del tipo capilar, en base a la formulacién de las ecuaciones gobernantes

sobre voltimenes de control finitos.

KUO Y WANG (1996), EVAPORACION DEL HCFC-22 DENTRO DE
TUBOS DE 9.52 mm LISOS Y CON MICROALETAS. En esta investigacion se
presentan datos experimentales durante la evaporacion del refrigerante R22 dentro de
un tubo con microaletas de 9.52 mm y un tubo liso de didmetro similar. La
experimentacion se realizd para dos temperaturas diferentes de evaporacion (6°C y
10°C), con un flujo de masa entre 100 y 300 kg/m” s y flujo de calor entre 6 y 14
kW/m?. Los resultados de esta investigacion muestran el efecto del flujo de calor, el
flujo de masa y la presion de evaporacion sobre el coeficiente de transferencia de

calor.

Schlager, Pate y Bergles (1990), TRANSFERENCIA DE CALOR Y
CAIDA DE PRESION EN LA EVAPORACION Y CONDENSACION DEL R22
EN TUBOS HORIZONTALES DE 12,7 mm CON MICRO ALETAS. En esta
investigacion se us6 R22 como fluido de trabajo en una serie de pruebas para

determinar el rendimiento de evaporadores y condensadores de tres tubos de 12.7 mm
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con aletas internas en espiral. Este tubo denominado tubo con micro aletas tiene de
60 a 89 aletas con un rango de altura de 0.15 a 0.30 mm y un angulo de la espiral de
15 a 25 grados. Un tubo liso de prueba se establece como patréon basico de
comparacion. El aparato de prueba tiene una seccion horizontal recta de 3.67 m de
largo y es calentado o enfriado con agua de recirculacion en la seccion anular. El
coeficiente promedio de transferencia de calor, basado en el area nominal equivalente
del tubo liso, son de 1.6 a 2.2 veces mas grande para condensacion que la de los tubos
lisos. La caida de presion se incrementa pero por un pequeio factor con respecto al

coeficiente de transferencia de calor.

2.2 Bases teoricas. [8]

2.2.1 Introduccion al flujo bifasico.

El flujo en dos fases es un término que cubre la interaccion en el flujo de dos
fases (gas y liquido) donde la interfase entre las fases estd influenciada por el
movimiento de ambas. En muchos tipos de ciclos de produccion de energia y de
refrigeracion es interesante analizar el cambio de vapor a liquido o viceversa,
dependiendo de la zona particular del ciclo que se esté estudiando. Estos cambios se
producen por evaporacion o condensacion y se debe comprender el proceso
involucrado a fin de poder disefar el equipo de transferencia de calor adecuado. La

evaporacion se define como la adicion de calor a un flujo de liquido de manera que se
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produzca una generacion de vapor, sin embargo, esta definicion excluye el proceso de
“flashing” donde la generacion de vapor ocurre Unicamente como resultado de una
reduccion de presion en el sistema. La condensacion se define como la remocion de
calor en un sistema de manera que el vapor se convierta en liquido, mientras que la

evaporacion representa el proceso contrario.

2.2.2 Fenomeno de condensacion.

Una de las mas importantes caracteristicas del flujo bifasico es la manera en
como las fases de liquido y vapor se orientan. Esto es llamado régimen de flujo o
estructura de flujo. Una variedad de estructuras de flujo pueden ocurrir, dependiendo
principalmente de la relacion entre flujo masico y las propiedades fisicas de las dos

fases, ademas de la geometria y orientacion del canal o tuberia.

La figura 2.1 muestra una recopilacion de algunos de los regimenes mas
tipicos de flujo bifasico que se observan en procesos de condensacion en el interior de
tubos horizontales. Estos difieren ligeramente de observaciones de condiciones
adiabéticas o de evaporacion porque los procesos de condensacion tienden a mojar la
parte superior de la pared del tubo en todos los regimenes de flujo. Estos regimenes
de flujo se dividen en dos grupos:

Aquellos que ocurren normalmente a elevados valores de la fraccion volumétrica del

vapor (£,>0.5).
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Aquellos tipicos a bajos valores de la fraccion volumétrica el vapor (£,<0.5).

La primera categoria incluye cinco regimenes de flujo: flujo estratificado
(stratified flow), flujo ondulado (wavy flow), flujo ondulado anular (wavy-annular
flow), flujo anular (anular flow) y flujo anular-neblina (annular — mist flow). La
segunda categoria incluye: flujo tipo “slug”, flujo tipo “plug” y flujo burbujeante
(bubbly flow). Los primeros cinco regimenes estan ordenados de manera que el
siguiente corresponde a un incremento en la velocidad de la fase vapor. Los tres
regimenes de la segunda categoria estdn ordenados de manera que el siguiente
apareceria al incrementarse la calidad de la fase liquida (o disminuir la fraccion

volumétrica de vapor).

A muy bajas velocidades del vapor, debido a los efectos de la fuerza de
gravedad se observa el régimen estratificado (tubos horizontales y ligeramente
inclinados). Durante este régimen, la condensacion se forma en la porcion superior
del tubo y se dirige hacia la parte inferior por los efectos de la gravedad. De esta
forma, el condensado se acumula en la parte inferior. La velocidad del liquido en la
parte superior del tubo es principalmente descendente, mientras que en la parte
inferior es principalmente en la direccion del flujo. Debido a que la velocidad del

vapor es baja, la interfase liquido-vapor permanece practicamente lisa.
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Al incrementarse la velocidad del vapor, en la interfase del liquido comienzan
a aparecer ondas (olas), dando lugar al flujo ondulado. El proceso de condensacion en
la parte superior del tubo es similar al del flujo estratificado, con una gradual capa de
liquido formé&ndose y dirigiéndose a la parte inferior del tubo. El proceso de
condensacion entre la fase liquida y vapor cerca de la interfase se ve afectado por la
formacion de olas, ya que es expuesto alternativamente a una pelicula de condensado
de flujo descendente a través de la periferia del tubo y a una cresta de la ola

moviéndose en la direccion del flujo.

A bajas fracciones liquidas, las olas comienzan a mojar la parte superior y el
contorno de la pared del tubo dirigiéndose hacia un flujo anular. Antes de que el flujo
anular sea alcanzado, aparece un flujo de transicion llamado flujo ondulado-anular, en
este flujo liquido de las olas comienza a mojar la parte superior y circunferencia del
tubo, pero no lo suficiente como para crear una pelicula anular simétrica. Este liquido
se mueve principalmente en la direccion del flujo mas que en forma descendente que

es uno de los puntos principales que lo diferencia del flujo ondulado.

A mayor velocidad del vapor, y debido a la migracion de liquido de la parte
inferior a la superior del tubo, la pelicula del liquido comienza a ser practicamente
uniforme. Su apariencia es la de una pelicula anular de liquido en la pared y un vapor

a alta velocidad en el nucleo del centro, de ahi el nombre de flujo anular. La interfase
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liquido-vapor en el flujo anular es caracterizada casi siempre por una superficie de

olas debidas a la elevada velocidad del vapor viajando sobre él.

Todavia a mayor velocidad del vapor, las crestas de las olas del liquido son
cortadas por el flujo de vapor y viajan en el centro como gotas de liquido. Esto se le
denomina flujo anular-neblina por la aparicion del flujo anular y una mezcla de vapor

y gotas (neblina) en el centro del tubo.

La segunda categoria de regimenes de flujo mostrada en la figura 2.1 incluye:
flujo tipo “slug”, se forma cuando la interfase de las olas crece suficientemente en
amplitud para bloquear por completo la seccion transversal en algunos puntos de la
direccion axial. En este régimen se ha mostrado que se crean grandes puntas de

presion debido a la desaceleracion del flujo de vapor.

Conforme continta la condensacion se presenta el flujo tipo “plug”, al
comenzar a convertirse las zonas de gas en especie de grandes burbujas. Las
fluctuaciones turbulentas provocan la ruptura de estas grandes burbujas de gas
convirtiéndolas en mas pequefias que se comienzan a dispersar a través del liquido, lo
que se conoce como flujo burbujeante. Estos regimenes ocurren al final del proceso
de condensacién cuando la cantidad de liquido es abundante (o la fraccion

volumétrica del vapor es pequefia).
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Figura 2.1. Regimenes de flujo tipicos de procesos de condensacion en el interior de tubos

horizontales, [8].

Debido a que los regimenes de flujo tienen una gran influencia en los procesos
de transferencia de calor y de cantidad de movimiento, es importante para disefiar y

predecir qué régimen de flujo se espera que se produzca basandose en el flujo mésico,
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la calidad, las propiedades termo-fisicas del fluido y la geometria del conducto. En
reconocimiento a este hecho, se han elaborado gran cantidad de mapas de régimen de
flujo y técnicas para su prediccion a través de los anos. Como ejemplo de este tipo de
mapas se presenta el mapa de Mandhane de la figura 2.2 desarrollado para flujos de
gas liquido utilizando una base de datos de mas de 5935 observaciones. La abscisa y
la ordenada del mapa de Mandhane son la velocidad superficial del gas y la velocidad
superficial del liquido, lo que lo hace bastante sencillo de utilizar. Las condiciones
para la construccion de este mapa fueron principalmente datos de aire agua en el

interior de tubos.

Comparaciones recientes de este mapa con datos para refrigerantes revelan
que su aplicacion en este tipo de fluido no es muy adecuada debido a que por, lo
general, la densidad del vapor de los refrigerantes es normalmente mucho mayor que
la densidad del aire. Sin embargo, como el mapa mostrado existen en la literatura
gran cantidad de trabajos centrados en el desarrollo de este tipo de mapas de
regimenes de flujo para diferentes fluidos y condiciones. Las técnicas empleadas se
basan en su mayoria en la obtencion de correlaciones empiricas a partir normalmente
de niimeros adimensionales que nos permiten definir los rangos en el que se presentan

un determinado régimen de flujo.
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Figura 2.2. Mapa de régimen de flujo de Mandhane, [8].
2.2.3 Fenomeno de evaporacion.

Los cambios en el régimen de flujo que acompana a la evaporacién dan como
resultado grandes y abruptos cambios en la proporcion de transporte de momento y
energia en el flujo. La clasificacion de los regimenes de flujo a través de la
evaporacion depende de la proporcion de flujo y calor de entrada y es aun asi de
cualquier forma un poco subjetiva, pero una tipica secuencia es dada a continuacion.
Al inicio de la evaporacion, el coeficiente de transferencia de calor puede
incrementarse por un factor de 10 o méas y como consecuencia el cambio de momento
entre las fases, la caida de presion puede ser varios cientos de veces mas grande que

para liquido puro con el mismo flujo masico.
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Al final de la evaporacion, hay un punto en que el liquido deja de mojar la
pared caliente y la transferencia de calor pared-fluido decrece en varios ordenes de
magnitud en una distancia de pocos centimetros. Si la pared calentada es de flujo de
calor controlado esto permite un rapido incremento en la temperatura de la pared,
produciéndose el fenémeno de “burn-out” o “ dry-out”. Si a su vez la pared es de
temperatura controlada, la porciéon de intercambio de calor entre la pared y el fluido
decrece dramaticamente.

Cuando existe una mezcla de flujos de liquido y vapor dentro de un tubo, un
cierto nimero de regimenes de flujo aparecen, los cuales dependen de la fraccion
masica del vapor, de las propiedades del fluido para cada fase y de la velocidad del
flujo. En tubos de evaporadores la fraccion masica del liquido decrece a lo largo de la
longitud del tubo dando lugar a una serie de cambios en el régimen de flujo gas-
liquido. Si el fluido entra como liquido subenfriado la primera indicacion de la
generacion de vapor son pequeias burbujas en la pared del tubo cuya temperatura es
superior a la de saturacion del liquido (enucleacion), dando posteriormente paso a los
siguientes regimenes de flujo de burbujas (plug), semi anular, anular, spray-anular y
flujo de neblina pueden ocurrir conforme el contenido de vapor se incremente. Un
esquema idealizado de los diferentes regimenes de flujo se muestra en la figura 2.3

para evaporadores horizontales.
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Figura 2.3. Regimenes de flujo de un evaporador horizontal, [8].

En este caso de evaporadores horizontales, a partir de la aparicion de la
enucleacion en una superficie calentada, la evaporacion en conveccion forzada
probablemente comience mientras que la temperatura de la mayoria del liquido esta
todavia en condiciones subenfriadas. Dependiendo de la naturaleza del liquido y de la
cantidad de liquido subenfriado, las burbujas formadas pueden colapsarse o continuan
creciendo y juntandose entre ellas para formar una sola masa. Posteriormente se da
paso un régimen de flujo semianular. Si la velocidad es suficientemente grande, un

continuo nucleo de vapor es rodeado por un anulo liquido que se forma en la pared
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del tubo, forméndose un flujo anular que en refrigerantes normalmente ocurre para
calidades entre 3 y 5 %. Si la velocidad es lo suficientemente elevada el flujo anular
con pequenias gotas de liquido en el nticleo gaseoso pueden persistir hasta una calidad
del 90 % o mas. Cuando se alcanza una calidad del 90 %, la capa de liquido pegada a
la pared del tubo se seca, aunque ain existen gotas de liquido en la corriente del
vapor. En tubos horizontales este fendmeno ocurre primero en la parte superior del

tubo y posteriormente en la inferior.

Si la velocidad del flujo bifasico es baja, el liquido tiende a ocupar la parte
inferior del tubo. Esto causa un flujo con olas en calidades cercanas al 5 %. Debido a
que el vapor se acelera cuando comienza la evaporacion, la interfase es alterada lo
suficiente para formar un flujo anular. El liquido forma una continua o casi continua

capa sobre la seccion transversal del tubo.

2.2.4 Aumento de la transferencia de calor. [10], [11]

Se dispone de varias opciones para mejorar la transferencia de calor asociada con
flujos internos. La mejora se puede lograr aumentando el coeficiente de conveccion
y/o el area superficial de conveccion. Por ejemplo, & se puede aumentar si se
introduce rugosidad superficial para aumentar la turbulencia, como, por ejemplo,
mediante la fabricacion o insercion de un alambre de resorte espiral. El alambre

insertado (ver figura 2.4a) proporciona un elemento de rugosidad helicoidal en
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contacto con la superficie interna del tubo. Alternativamente, el coeficiente de
conveccion se puede aumentar mediante la induccion de un movimiento giratorio a
través de la insercion de una cinta enroscada (ver figura 2.4b). El inserto consiste en
una tira delgada que se enrosca periddicamente a 360°. La introduccion de un
componente de velocidad tangencial aumenta la velocidad del flujo, en particular
cerca de la pared del tubo. El area de transferencia de calor puede aumentarse al unir
aletas longitudinales a la superficie interna (ver figura 2.4c), mientras el coeficiente
de conveccion y el area pueden aumentar con el uso de aletas espirales o costillas (ver
figura 2.4d). Al evaluar cualquier esquema de transferencia de calor, también se debe
dar atencion al aumento acompafante en la caida de presion y por tanto a los

requerimientos de potencia de bombeo o de ventilacion.

Al enrollar un tubo (figura 2.5 ), se puede aumentar la transferencia de calor
sin inducir turbulencia o area superficial de transferencia de calor adicional. En este
caso, las fuerzas centrifugas inducen un flujo secundario que consiste en un par de

vortices longitudinales que aumentan el coeficiente de conveccion.
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(c) {d)

Figura 2.4. Esquemas del aumento de la transferencia de calor del flujo interno: (a) Seccion
longitudinal y vista del extremo de un inserto de resorte espiral, (b) seccion longitudinal y vista de la
seccion transversal de la cinta torcida insertada, (c) seccion recortada y vista del extremo de las aletas

longitudinales, y (d) seccion longitudinal y vista del extremo de las costillas helicoidales, [10].

Se encuentran en la préactica gran nimero de geometrias de superficies
internas que pueden presentar los tubos, ademas del tradicional tubo liso, con

aplicaciones en los campos del aire acondicionado y la refrigeracion.

Para incrementar la transferencia de calor en refrigeracion se utilizan tubos
con superficies interiores aleteadas (microfin) como las que se muestran en la figura
2.6, las cuales mejoran la transferencia de calor en fendmenos de condensacion y

evaporacion. Este tipo de geometria se simulara en este trabajo a pesar de las
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restricciones que se pueden encontrar por la falta de correlaciones empiricas que
describan los coeficientes de transferencia de calor y factores de friccion para este
tipo de geometria, debido a su mas o menos reciente implementacion en equipos y a
la cantidad de dibujos o geometrias que se han desarrollado y se estan desarrollando
para este fin. La fenomenologia de estos equipos es transitoria, tridimensional y
usualmente con regimenes turbulentos de flujo, ademas de que su geometria es

compleja.

A
Serpentin
helicoidal
Flujo
secundario

Flujo principal

Figura 2.5. Esquema de un tubo enrollado helicoidalmente y del flujo secundario en una vista de la

seccion transversal agrandada. [10].

Figura 2.6. Tubos aleteados interiormente fabricados por Wolverine tube, Inc.
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2.2.5 Trabajos tedricos y experimentales relacionados con la transferencia de

calor dentro de tubos con aletas internas y sus correlaciones obtenidas.

Schlager [1], realiz6 una serie de pruebas experimentales para determinar el
rendimiento de evaporadores y condensadores de tres tubos de 12,7 mm, que tienen
pequeiias aletas internas en espiral usando como fluido de trabajo R-22. El aparato
de prueba tiene una seccion horizontal recta de 3,67 m de largo y es calentado o
enfriado con agua de recirculacion en la seccion anular. Se us6 un tubo liso de 12,7
mm como patron basico de comparacion. La geometria del tubo usado por Schlager
se muestra en la figura 2.7 y las dimensiones de los 6 tubos probados se muestran en
la tabla 2.1, asi como también las dimensiones del tubo liso. Las condiciones de

prueba se muestran en la tabla 2.2.

Los resultados de la transferencia de calor en evaporacion se muestran en la
figura 2.8 y en condensaciéon en la figura 2.9. El coeficiente promedio de
transferencia de calor, basado en el area nominal equivalente del tubo liso, son de 1.6
a 2,2 veces mas grande para evaporacion y 1,5 a 2 veces mas grande para

condensacion que la del tubo liso de acuerdo a las conclusiones de esta investigacion.



Figura 2.7. Geometria de los tubos ensayados, [1].

Tabla 2.1. Dimensiones de los tubos ensayados, [1].
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Liso Microaletas 1 | Microaletas 2 | Microaletas 3
do (mm) 12.7 12.7 12.7 12.7
d; max(mm) 10.9 11.7 11.7 11.7
t (mm) 0.9 0.5 0.5 0.5
f (mm) - 0.3 0.2 0.15
n - 60 70 60
B - 18 15 25
Ais/Aim - 1.51 1.33 1.39
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Tabla 2.2. Condiciones de prueba, [1].

Evaporacion Condensacion
G (kg/m”s) 75 - 300 100 — 400

P (MPa) 0.5-0.6 1.5-1.6
Tsa (°C) 0-6 39 -42
Xin (%) 10 - 20 80—-90
Xout (%0) 80 - 90 10-20

10’

9

h, (Wim2 K)

Evaporacion

P=0.5-0.6 MPa

" i

Tubo Liso

Tubo con Microaletas 1
Tubo con Microaletas 2
Tubo con Microaletas 3

e ]

200
G, (kg/m2 s)

300 400

Figura 2.8. Coeficiente de evaporacion del R-22 para tres tubos con microaletas, [1].
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Figura 2.9. Coeficiente de condensacion del R-22 para tres tubos con microaletas, [15].

Chamra [2], [3], experimentd con geometrias internas helicoidales y
superficies ranuradas cruzadas en tubos de didmetro exterior de 15,88 mm. La tabla
2.3 muestra los parametros geométricos de los tubos ensayados como son: numero de

aletas, altura de la aleta, paso y angulo de la hélice.
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Figura 2.10. Geometria de los tubos ensayados. (a) Helicoidal, (b) Ranurados cruzados, [2], [3]



Tabla 2.3. Dimensiones de los tubos ensayados, [2], [3]
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Mx™ MCG™ DX™.60 | DX™.75
TIPO DE GEOMETRIA | Helicoidal Seccion Helicoidal | Helicoidal
cruzada
D, (mm) 15.88 15.88 15.88 15.88
D; (mm) 14.88 14.88 14.87 14.87
Numero de aletas 74 0=27° 74 0=27° 60 75
78 0=20° 78 0=20°
76 0=17.5 76 0=17.5
74 0=15° 74 0=15°
Altura de la aleta, e(mm) 0.35 0.35 0.30 0.30
Paso de la aleta, p (mm) 0.58 0.58 0.76 0.622
Angulo de la hélice. a 15, 17.5, 15, 17.5, 20, 27 23
20, 27 27
Angulo de la aleta, B 30 30 40 40

De las figuras 2.11, 2.12 y 2.13 puede observarse que tanto en las geometrias

helicoidal como en la cruzada se obtiene el mayor coeficiente de transferencia de

calor para un angulo de hélice a de 20°.
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T
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120 180
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240

Figura 2.11. Coeficiente de evaporaciéon del R-22 para cuatro tubos MX™, [2], [3].
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Figura 2.12. Coeficiente de evaporacion del R-22 para cuatro tubos MCG™ con angulos de hélice de

15,17.5,20y 27 y el tubo DX™ de acuerdo a la tabla 4.3, [2], [3].
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Figura 2.13. Coeficiente de evaporacion del R-22 para los tubos MCG™ — 20y MX™ — 15 en

comparacion con el tubo DX™ —75.[2], [3].



30

Jittraporn [12], realizo estudios experimentales en tubos horizontales lisos y
con microaletas durante la evaporacion del R-134a en una seccion de prueba de 2.5 m
en un intercambiador doble tubo con el refrigerante en la parte interna y agua en la
parte anular. Las pruebas se realizaron con una temperatura de saturacion entre 10 y
20 °C y un flujo de masa que varia de 400 a 800 kg/m? s. Los resultados fueron
comparados con un tubo liso similar y muestran que el coeficiente promedio de
transferencia de calor tiende a incrementarse con el incremento del promedio de la
calidad, el flujo de masa y la temperatura de evaporacion. De este trabajo se proponen
nuevas correlaciones para el coeficiente de transferencia de calor por evaporacion del
R-134a para usos practicos. La tabla 2.4 muestra las dimensiones del tubo liso y con
microaleta. El efecto del flujo de masa sobre el coeficiente promedio de transferencia
de calor se muestra en la figura 2.14 y el efecto de la temperatura de saturacion se

muestra en la figura 2.15.

Tabla 2.4. Dimensiones del tubo liso y con microaletas, [12].

Parametros Tubo liso Tubo con microaletas

Diametro externo, D,, mm 9.52 9.52
Espesor de pared, t, mm 0.70 0.30
Numero de aletas, N - 60

Angulo de la espira, 3, grados - 18

Altura de la aleta, e, mm - 0.20
Paso de la aleta, p, mm - 0.47
Diametro hidraulico, D;, mm 8.12 5.43
Area de la seccion transversal, A.., mm? 51.8 61.3
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Figura 2.14. Efecto del flujo de masa sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor. [12].
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Figura 2.15. Efecto de la temperatura de saturacion en el coeficiente promedio de transferencia de
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El aporte mas interesante de este trabajo fue que los resultados experimentales
que obtuvo Jittraporn, los compard con resultados teoricos calculados a partir de
correlaciones conocidas las cuales modifico. Estas correlaciones son:

El coeficiente de transferencia de calor para la evaporacion del R-134? fue modificada
a partir de la correlacion de Chaddock y Noerager [13]:

hrp = 3.1737h;, (B, x 104)040 x,, 7017 2.1)
Donde hy, es el coeficiente de transferencia de calor de la fase liquida definida por la

correlacion de Dittus Boelter:

hy, = 0.0232—2(("M—[l’i)o'8 (CP%”)O'4 (2.2)

X¢¢ es el pardmetro de Lockhart-Martinelli

X, = (1;_3()0.9 (%)0.5 (%)0.1 23)

By es el nimero de ebullicion

By = — (2.4)

T Gl
La figura 2.16 muestra la comparacion entre el coeficiente de transferencia de calor
del tubo liso entre los datos experimentales y la correlacion presentada (Ec 2.1). Estos
resultados muestran que los datos medidos en esta experimentacion caen dentro de

+10% de las correlaciones propuestas.
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La correlacion para el coeficiente de transferencia de calor para la evaporacion
del R-134a en tubos con microaletas también fue modificado de la correlacion de
Chaddock y Noerager [13]. Su correlacion es:
hrp = 5.5864h,,(B, x 104)03% x,,~%1* (2.5)
El pardmetro de Lockhart-Martinelli, X, es definido en la ecuacion (2.3), el numero
de ebullicion, By, se calcula de la ecuacion (2.4), y el coeficiente de transferencia de

calor de la fase liquida, h;,, se obtiene de la ecuacion de Dittus-Boelter;

h,, = 0.023 (l’)‘—;) Re08pyo4 (2.6)

Tubo liso
10 |- {952 mm) +10%

S

hpp = 30737 by, thomr0? P70,

FEEF TSN Al N |

o 2 4 ] 8 1o 1z

Coeficiente de transferencia de calor experimental (KW /m2 K]

Coeficiente de transferencia de calor prediche (kay/m2 K)
(=3 ]
[

Figura 2.16. Comparacion entre el coeficiente de transferencia de calor tedrico y experimental y su

correlacion para el tubo liso, [12].
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Donde Dy, es el didmetro hidraulico definido por:

__ 4AcCos B

D
h N.Sp

2.7)

Donde §,, es el perimetro de una aleta (ver figura 2.17), N es el nimero de aletas y

es el angulo de la espira de la aleta. A, es la seccion transversal del area de flujo:

2

% _ Nay 28)

Ay, es la seccion transversal de la pared del tubo por aleta. El nimero de Reynolds

viene definido por:

GDp

R. =
¢

2.9)

Donde G es el flujo de masa por area transversal de la seccion de flujo del tubo con

aletas.

Figura 2.17. Seccion transversal del tubo con microaletas, [12].

La figura 2.18 muestra la comparacion entre el coeficiente de transferencia de

calor experimental y el coeficiente de transferencia de calor predicho por la ecuacion



35

2.5 para un tubo con microaletas. Los resultados muestran que los datos

experimentales concuerdan con la correlacion dentro de +15%.
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Coeficiente de transferencia de calor experimental (KW/m2 K)

Coeficiente de transferencia de calor predicho (kw/mZ K)

Figura 2.18. Comparacion entre los datos del coeficiente de transferencia de calor experimental y las

correlaciones presentadas para el tubo con aletas, [12].

Chen [6], investigd experimentalmente la transferencia de calor durante la
condensacion del R134a en dos tipos de tubos con microaletas internas con diferentes
geometrias basado en la observacion de los patrones de flujo los cuales fueron
divididos en dos regimenes, como son; el anular y el estratificado-ondulado. En el
régimen anular el coeficiente de transferencia de calor # de los dos tipos de tubos

decrece cuando la calidad del vapor decrece. Se obtuvo la correlacion de los datos
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experimentales para régimen anular durante la transferencia de calor por
condensacion. La dispersion de los datos experimentales esta dentro de los limites de
+25%. En el régimen estratificado-ondulado el coeficiente de transferencia de calor
promedio en los dos tubos se incrementa con el flujo de masa y el nimero de aletas
en el tubo, pero no es un factor de control para el comportamiento de la transferencia
de calor por condensacion. Chen obtuvo la correlacion para el coeficiente de
transferencia de calor en el flujo estratificado-ondulado. La dispersion de los datos

experimentales esta dentro de los limites de +22%.

La figura 2.19 muestra la fotografia de un corte donde se ve las microaletas de
los tubos ensayados. El tubo T1 con 16 mm de didmetro externo y 12 mm de
diametro interno nominal con microaletas de 0.2 mm de altura y 1.1 mm de paso
ambos en direccion axial y direccion circunferencial. El tubo T2 tiene las mismas
caracteristicas del tubo T1 con la excepcion que tiene 14 mm de diametro interno y
0.7 mm de paso. El nimero de aletas de los tubos Tl y T2 son 34 y 68

respectivamente.

(a) Tubo Tl (b) Tubo T2

Figura 2.19. Fotografia de los dos tubos con microaletas ensayados, [6].
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La figura 2.20 y 2.21 muestra los cambios del coeficiente de transferencia de
calor por conveccion /4 en el régimen de flujo anular (x=0.4—0.9). En la misma se
muestra que el coeficiente de transferencia de calor local /# de los tubos T1 y T2
decrece cuando la calidad decrece. Comparando los coeficientes de transferencia de
calor local de los tubo T1 y T2 el resultado demuestra que el intercambio de
transferencia de calor del tubo T2 es mas significativo que el del tubo T1 en la region
de alta calidad de vapor porque en esta region el liquido condensa sobre la superficie
de la aleta y se desplaza hacia las cavidades entre aletas debido al efecto de la tension
superficial del liquido y el tubo T2 tiene mas superficies aleteadas expuestas en la
corriente de vapor. Como la calidad del vapor se incrementa la mayor parte de las
microaletas estan inundadas por la acumulacion de condensado. Sin embargo el

intercambio de la transferencia de calor de microaletas va en descenso.

8
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X

Figura 2.20. Coeficiente local de transferencia de calor / versus la calidad del vapor x, [6].
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Chen [6] us6 una regresion de datos experimentales para la region de flujo

anular y la correlacion de transferencia de calor que obtuvo fue:

N, = 0.023Ref*Pr3* (1 + %2351) (2.10)

Donde X;; es definido como:
0.1 0.5 0.9
—(~ Py 1=
Ye=() (&) (%) @1
Representa el nimero de Lockhart-Martinelli. La correlacion es valida para un rango
de Re; =3x 10° a4 x 10* y Fr>2 (la calidad del vapor entre 0.4 y 0.9) para el tubo de

microaletas internas de 0.2 mm de altura. La dispersion de los datos mostrados en la

figura 2.22 esta dentro de los limites de +25%.
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2 O ° 5 -
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Figura 2.21. Coeficiente local de transferencia de calor % versus la calidad del vapor x, [6].
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En el régimen estratificado ondulado la velocidad de la fase del vapor y la
fuerza de corte sobre la interfase liquido-vapor es relativamente pequeia, las fuerzas
gravitacionales son dominantes, sin embargo, el patron de flujo presenta un estructura
estratificada y la transferencia de calor incluida en la pelicula de calor por
condensacion sobre la parte superior de la pared del tubo y el calor de conveccion del

condensado en la parte inferior del tubo.

La figura 2.23 es la comparacion del coeficiente de transferencia de calor h
entre el tubo T1 y un tubo liso. En ¢l se indica que el intercambio de transferencia de
calor de los tubos microaleteados internos es significativo siempre que el régimen de
flujo sea estratificado-ondulado y la calidad del vapor sea baja. La figura 2.24 explica
que el promedio del coeficiente de transferencia de calor h de los tubos T1 y T2 se
incrementa con el flujo mésico. La figura también demuestra que el nimero de
microaletas no es un factor de control en el comportamiento de la transferencia de

calor por condensacion en el régimen estratificado-ondulado.

Considerando que la fuerza gravitacional, la fuerza viscosa y tension
superficial del condensado son los principales efectos sobre la transferencia de calor
por condensacion en el régimen estratificado-ondulado, la forma de la correlacion de
la transferencia de calor correspondiente al flujo estratificado-ondulado debera ser

diferente de la correspondiente al del flujo anular en el cual la fuerza de corte de la
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corriente de vapor es el efecto principal que influye sobre la transferencia de calor. En
los experimentos con los tubos con microaletas T1 y T2 se encontr6 que:

1.- No hay aparentemente diferencias cualitativas del patron de flujo estratificado
ondulado cuando se usan tubos microaleteados y tubos lisos. En esta situacion el
vapor de condensacion principalmente toma lugar sobre la parte superior de la pared
del tubo. El condensado sobre la parte superior del tubo fluye hacia abajo corrientes
abajo en el tubo, la transferencia de calor total incluye una pelicula de condensacion
por calor sobre la parte superior de la pared del tubo y el calor por conveccion del
condensado en la parte mas baja del tubo. En este orden de ideas la correlacion de
transferencia de calor en el régimen de flujo estratificado-ondulado deberd incluirse la

forma basica de la solucion analitica de la pelicula de condensacion de Nusselt.

i
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Figura 2.22. Comparacion de la correlacion propuesta con los datos de los resultados experimentales,

(6]
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Figura 2.23. Coeficiente promedio de transferencia de calor del tubo T1 versus flujo masico en

régimen estratificado ondulado (x<0.3), [6].

2.- El promedio del coeficiente de transferencia de calor en los tubos con microaletas
Tl y T2 se incrementa cuando el fluyjo masico aumenta. La correlacion de
transferencia de calor en el régimen estratificado-ondulado debera también involucrar
al nimero de Reynolds interno Re,, el cual refleja el efecto del flujo masico.

3.- En adicion, el efecto de la accion de corte de la corriente de vapor sobre la
pelicula de condensacion de la parte superior de la pared del tubo es reflejado a través
del parametro de Lukal-Martinelli Xtt en la correlacion de transferencia de calor para
el régimen estratificado-ondulado. Sin embargo la correlacion de transferencia de

calor en el régimen estratificado-ondulado sera dada por las ecuaciones 2.12 y 2.13:

1/4

[— il 3
Y e e 2.12)
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Donde Re, = GD/u, y X;¢ es el parametro de Lockhart-Martinelli.

9

St
"~ = | Calidad del vapor:
e?f 6L xs0.3
=5t
Z 4l ; —tieD
& ~ w
= O &

21

1 -

0 - - - . -

0 30 100 150 200 250 300

G/kg m° s

Figura 2.24. Comparacion entre los coeficientes promedios de transferencia de calor de los tubos T1 y

T2 en régimen estratificado-ondulado (x<0.3), [6].

Al aplicarle una regresion a los datos experimentales la correlacion de

transferencia de calor queda:

1/4

_ .7 3
h = 0.1528Re§ 204X ;02032 |ELLLLo gL | (2.13)

La correlacion es valida para un rango de Re, = 6 x 10°>3 x 10° y Frx<0.3
para una altura de aleta de 0.2 mm. La dispersion (mostrada en la figura 2.25) de los

datos experimentales esta dentro de un limite de +22%.
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Combinado con el criterio de transicion de patrones de flujo, estas

correlaciones pueden ser usadas para el disefio de condensadores con microaletas

internas.
B rd
4
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Figura 2.25. Comparacion de las correlaciones propuestas con los resultados experimentales, [6].

Doretti [8] y Cavallini [15] y [16] han graficado a partir de datos
experimentales  los patrones de flujo bifasico durante la condensacion de
refrigerantes dentro de un tubo liso y con microaletas con el objetivo de vincular la
mejora de la transferencia de calor con la corriente del patron de transicion. Los
presentes autores reunieron alrededor de 3100 medidas experimentales del coeficiente
de transferencia de calor de condensacion con el fin de revisar los modelos de la
literatura disponible y desarrollar un nuevo procedimiento computacional para el
coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion. La figura 2.26 muestra los

resultados de Cavallini [17], donde se puede visualizar la transicion entre tubos lisos
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y con microaletas para dos regimenes de flujo; anular y estratificado-ondulado en el
plano J; — Xy, donde J; es la velocidad adimensional, que para tubos lisos, la cual

viene dada por la siguiente ecuacion:

—0.3333

JE = {[7—5 Ty CT_3} (2.14a)

Cr = 1.6 para refrigerantes hidrocarbonados
Cr = 2.6 para otros refrigerantes.
para tubos con microaletas se usa la expresion (2.14b):

7.5
43x5M1+1

(2.14b)

}—0.3333

Ji = 0.6{| | +25-3

y X se determina por la ecuacion (2.11).

En la figura 2.26 se representan los datos experimentales para el R22, R134a 'y
R410a a una temperatura de saturacion de alrededor de 40°C y flujo masicos por
unidad de area G= 200 kg/m®.s y G=400 kg/m’s. En esta se muestra que a altas
velocidades adimensionales del gas el coeficiente de transferencia de calor no
depende de la diferencia de temperatura AT mientras que lo hace a bajo J;. Cavallini
[2] también demostrd experimentalmente que el coeficiente de transferencia de calor
aumenta con la calidad y el flujo masico, ademas igualmente se incrementa cuando
baja la presion reducida y es influenciado por la geometria de la superficie. El angulo
de hélice, el nimero de aletas y la profundidad de las aletas son los principales

parametros geométricos que influyen en la condensacion.
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Figura 2.26. Transicion para tubos lisos y tubos con microaletas helicoidales, [17].

En otra investigacion conducida por Cavallini [16], se presenta un nuevo
modelo original, basado en simultineas observaciones de patrones de flujo y
mediciones del coeficiente de transferencia de calor. Este modelo empirico esta
respaldado por un amplio banco de datos de diferentes autores con diferentes fluidos,
presiones reducidas y geometria del tubo. El modelo es vélido para tubos con aletas
helicoidales con una relacion de altura de aleta y diametro ef/D < 0.04.

En este modelo el coeficiente de transferencia de calor es calculado como una
combinacién de dos términos; el coeficiente de transferencia de calor para la zona de
AT independiente h, y el coeficiente de transferencia de calor para la zona AT

dependiente hp,.
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h = [h3 + h3]0333 (2.15)
El término h4 se obtiene como el producto del coeficiente de transferencia de calor
convectivo para el tubo liso hyg, dado por Cavallini [2], por una funcién (término A)
de la geometria del factor de intercambio Ry y el nimero de Froude F,.. El término C
en la ecuacion (2.16) es apto para bajar el coeficiente de transferencia de calor cuando

el numero de aletas 17, es mayor que el valor optimo 1, para un didmetro D.

hy = hys. A.C (2.16)
has = |1 + 1.128x°817 (%)0'3685 (L‘—z)o'zm (1- Z—‘Z)zm Pr;o-l] (2.17)
hio = 0.023 % RefSPr* = 0.023%(%)0'8 Pro4 (2.18)
A=1+1.119Fr03821(R _— 1)03586 (2.19)

: = W;G) (2.20)

_ [2hgl1=sin("/)] L
Ry = { npcos(¥/,) 1} cosp

(2.21)

[N
C=1si ( Opt/ng) >0.8

1.904
C = (nopt /ng) 5 <77on /ng> <08 (2.22)

Nopt = 4064.4D + 23.257 D(m)
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El factor de intercambio geométrico R, de la ecuacion (2.21) es funcion de la
relacion del area superficial interna del tubo dividido entre el area interna del tubo

liso teniendo el mismo didmetro de la punta de la aleta.

El coeficiente de transferencia de calor hj para la zona dependiente de AT se
expresa en funcion del termino C en la ecuacion (2.22), del factor de intercambio
geométrico R, y del coeficiente hp g para tubos lisos (Ec. 2.24). Si la velocidad
adimensional del gas esta en la zona de transicion JI, (J; < J&), el coeficiente de
transferencia de calor se reduce a través de la constante C;.

hp = C[2.4x°1206(Ry — 1)1466C06875 4 1]p, o+ C(1 — x*%")Rx. by, (2.23)

0.25
0.725 kipL(pL—pg)g.hic

03321 2
1+0.741[17"] [ pr.D2.AT

hD,S = (224)

Ci=1 si Jo=J;

="/, si Jo <Je

El modelo de Cavallini (ecuaciones 2.15 — 2.24) proporciona una tendencia suave
para el coeficiente de transferencia de calor durante la condensacion de refrigerantes.
La figura 2.27 muestra el coeficiente de transferencia de calor durante la
condensacion del R134a dentro de un tubo con microaleta (didmetro interno de la

punta de la aleta D = 7.7 mm, numero de aletas 1, = 60, altura de la aleta h =

0.23 mm, angulo de la aleta y =43° y angulo de la espira f =13°) a una
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temperatura de saturacion de 40°C, se realiza la grafica en funcion de la calidad, a
una gama de flujo mésico de 100 — 800 kg/m”. s. La diferencia de temperatura de

saturacion en la pared se mantiene constante (5 °C).

V5000

[G800 === 800 kg/m2 .s|

R134a, Ts=40°C

0 02 04 08 o8
Calidad

Figura 2.27. Prediccion del coeficiente de transferencia de calor para flujo masico por unidad de area

constante durante la condensacion del R134a dentro de un tubo con microaleta, [17].

2.2.6 Analisis del flujo bifasico.
Fenomeno de evaporacion.

La evaporacion se define como la adicion de calor a un liquido de manera que
se produce una generacion de vapor. En dicho proceso, las fases de liquido y vapor se
orientan y coexisten de diferentes formas, conformando una de las mas importantes
caracteristicas del flujo bifasico. Esto es llamado régimen de flujo o estructura de

flujo.
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Cuando existe una mezcla entre liquido y vapor dentro de un tubo, se van
alternando un cierto numero de regimenes de flujo, los cuales dependen
principalmente de la fraccion masica de vapor, de las propiedades del fluido para
cada fase y de la velocidad del flujo. En evaporadores la fraccion crece a lo largo de
la longitud del tubo dando lugar a una serie de cambios en dicho régimen. Si el fluido
entra como liquido subenfriado la primera indicacion de la generacion de vapor son
pequeinas burbujas en la pared del tubo cuya temperatura es superior a la temperatura
de saturacion del liquido (nucleacion), dando posteriormente paso a los siguientes
regimenes de flujo; régimen en burbujas, estratificado intermitente o anular son
algunas de las diferentes estructuras que pueden aparecer. En la figura 2.3 se explica

coémo ocurren estos regimenes de flujo en un evaporador horizontal.

Fenomeno de condensacion.

La condensacion se puede definir, de manera sencilla, como la remocion de
calor en un sistema de manera que el vapor se convierta en liquido. La condensacion
ocurre cuando la temperatura de un vapor se reduce por debajo de su temperatura de
saturacion. En equipo industrial, el proceso normalmente resulta del contacto entre el
vapor y una superficie fria. La energia latente del vapor se libera, el calor se transfiere
a la superficie, y se forma la condensacion [8]. Otros modos comunes son la
condensacion homogénea, donde el vapor se condensa como gotas suspendidas en

una fase gaseosa para formar neblina, y la condensacion por contacto directo, que
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ocurre cuando el vapor llega a hacer contacto con un liquido frio. Lo regimenes de
flujo durante la condensacion en el interior de tubos horizontales se describe en la

figura 2.1.

2.2.7 Formulacion matematica.

En esta seccion se presentan las ecuaciones gobernantes que rigen el flujo de
un fluido (ecuacién de continuidad, cantidad de movimiento y de la energia), asi
como su formulaciéon matematica para flujo bifasico sobre volimenes finitos que
delimitan espacios fisicos correspondientes a zonas parciales o globales de la unidad
térmica. Los métodos usados para analizar un flujo bifasico son extensiones de las
usadas para flujo monofasico. Las ecuaciones gobernantes en su forma general se

escribe como sigue:

Ecuacion de continuidad

- > 1)
0= [ pi.dd+ = [ pdv (2.25)

Ecuacion de la cantidad de movimiento

= o - - 1) -
Foap + [, B(pdV) = [._i(pil.dA) + 5 [, i(pdV) (2.26)

Ecuacion de la energia

0 - [ A(T.dA) = [, (v +%+ gy) (p.dA) + 2 [ (v+%+ gy) (pav) 227)
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En estas ecuaciones las acciones exteriores efectuadas sobre el volumen de control se
han representado por:

B  fuerzas mésicas por unidad de masa (normalmente se consideran el campo
gravitatorio B = §).

ﬁ;up vector resultante de las fuerzas superficiales aplica sobre las superficies
exteriores del VC.

Q  calor neto que entra, por unidad de tiempo, a través de la superficie que limita el
VCy el generado internamente.

T tensor de tensiones.

En la ecuacién de la energia es usual separar el trabajo de flujo ( fscﬁ(p. d/f)) del

trabajo total realizado. En este caso la ecuacion de la energia queda en términos de la

entalpia de la siguiente forma:
e H uZ - re 1) uz D
Q—Ws=J_ (h +—+ gy) (pv.dA) + Efvc (h +—+gy- ;) (pdV) (2.28)

Donde W; es el trabajo total menos el trabajo de flujo.

Antes de presentar la formulacion matematica para el flujo bifasico es
importante comprender los diferentes modelos para su analisis. En este punto es
importante resaltar que la coexistencia de las fases de liquido y gas en el interior de
tubos y conductos es por lo general un fendémeno muy complejo, en el que existen

importantes dificultades a la hora de realizar calculos de ingenieria. La mayoria de los
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calculos para flujo bifasico es todavia imprecisa y va asociado con cierto grado
considerable de incertidumbre.

Como producto de esta complejidad la forma de realizar calculos se basan por
lo general en los resultados de datos experimentales o en modelos de flujo, que son
una aproximacion a los procesos reales. Valladares [9] presenta 3 modelos basicos
que representan los tres tipos de analisis que se realizan y las suposiciones a partir de

las ecuaciones gobernantes.

e El modelo de flujo homogéneo

Este es el mas sencillo de los modelos, el flujo bifasico se supone como un
flujo monofasico, mezcla de ambos, con unas propiedades calculadas para un flujo

individual.

e El modelo de flujo separado

Este método considera las dos fases de flujo bifasico artificialmente
segregadas, es decir, se describen dos ecuaciones basicas, una para cada fase, las
cuales pueden combinarse alternativamente. En este caso deben tenerse datos, como
la seccion del tubo ocupada por cada fase, las pérdidas por friccion con la pared del

tubo y las interacciones entre la superficie entre ambas fases.

e Los modelos de Patrones de flujo (flow-pattem)
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Es el método mas sofisticado que se conoce hasta ahora. Se considera que los
dos flujos se ordenan en tres o cuatro determinadas geometrias. Estas geometrias se
basan en varias configuraciones que se dan durante la coexistencia de liquido y gas.
Las ecuaciones bdésicas se adaptan a cada tipo de configuracion, aunque antes de
aplicar este tipo de modelos hay que saber cual se puede adaptar a cada caso y si es

posible predecir la transicion entre cada configuracion.

Antes de iniciar las ecuaciones basicas, se introducen unas primeras variables

y una serie de relaciones entre ellas para el caso del flujo unidimensional.

6‘159 (I

Para distinguir entre las fases de liquido y gas se utilizan los indices “1” y “g

respectivamente y se considera un tubo en el que ambas fases coexisten. El flujo es
constante y unidireccional. Si definimos la seccion del tubo como la variable “A” la

seccion ocupada por el gas serd Ay y la seccion ocupada por el liquido serd A;.

- (oo A .
La fraccion volumétrica de gas se define como ¢ = 79 ; estas secciones son

atravesadas por el caudal masico total m. El flujo mésico por unidad de area se

representa por el simbolo G y el caudal volumétrico por el simbolo V. Ademas, tanto

en los procesos de evaporacion, como de condensacion es muy conveniente definir la

variable calidad x:
Mg

my

1-x)=

Thg+ml mg+1hl

(2.29)

Asi, algunas relaciones importantes son:
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m u
G—Z—pu—; m; = GA(1 — x)
_ _m
m, = GAx W /PzAz
_ mg _Q
ug = /pgAg u = /Al (230)
_ Q_g _ G(x-1)
u‘g N Ag L= pi(1-gg)
u. = Gx
9 pgeg

Por otro lado se define también la relaciéon volumétrica 8, para conocer la fraccion

respecto al caudal volumétrico total:

_ Qg _ — Q1
ﬁ_(ogwo 1-5) (Qg+QD (231)

El caudal volumétrico dividido entre el area total recibe el nombre de velocidad
superficial, representado por u;. Asi:

_ Y _ @
Ugs = = Ui = —

Q
A A

Us = (2.32)
Ecuaciones basicas para flujo bifasico.

Supongamos un analisis unidireccional considerando la figura 4.28.

Ecuacion de continuidad

Las ecuaciones que expresan la conservacion de la masa en el interior del tubo en

ausencia de adicidon o sustraccion de masa a través de las paredes del tubo son las

siguientes:
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mg + 1 =m (el caudal masico se conserva) (2.33)

dm

, = —diiy (2.34)

(el caudal que evapora y pasa a estado gas es el mismo que pierde el liquido.

Figura 4.28. Modelo simplificado para flujo bifésico, [8].

Estas ecuaciones se pueden escribir de diversas maneras utilizando las relaciones
descritas anteriormente.

mg = Agpgug = m.x

ml = Alplul = m. (1 - .X') (235)
da . d dn
e (Aipwy) = —md—z = %

Ecuacion de la cantidad de movimiento
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Las fuerzas que actuan sobre cada fase se describen mediante la ecuacion de la
cantidad de movimiento. Estas fuerzas se igualan a la variacion de la cantidad de
movimiento de cada fase. Asi para la fase vapor:

pA; — (p +dp)Ay; — dFy — Fyyp, — AgdzpygSing = [(mg + dmg)(ug + dug) -
mgug—dmgul! (2.36)
Donde dF,; es la fuerza ejercida por la fase vapor para superar la resistencia de
friccion que aparece en la pared del tubo que esta en contacto directo con el vapor, y
Fyyp €s una fuerza de las mismas caracteristicas con respecto a la superficie entre las
fases liquido y gas. En la segunda parte de la igualdad, los tres términos que aparecen
representan la cantidad de movimiento que sale, la que entra, y la ultima parte drgu,
representa la cantidad que se transforma, pero todavia con la velocidad de liquido.

Si se simplifica la ecuacion y se eliminan los productos de segundo orden queda de la
siguiente manera:

—Agdp — dF; — Fy, — Agdzp,Sind = mgduy + dmgu, — dmguy, (2.37)
Para la fase liquida podemos encontrar una ecuacion similar, considerando que Fyy,,
es ahora una fuerza sobre el liquido:

—Aidp — dF; + Fyyp, — AydzpgSing = mdu, (2.38)
Uniendo las dos ecuaciones anteriores y usando la ecuacion de continuidad,
dmg = —dm

—Adp — dF, — dF, — gSinfdz|A,p, + Ayp,| = d(mgu, + ) (2.39)
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Dividiendo la ecuacion (4.28) a ambos lados de la igualdad por la secciona 4 y el
diferencial dz se tiene:

_ d_p _ (ng+dFl) _ gSinG[Alpl+Agpg] _ d(mgug+mlul)
dz Adz A Adz

(2.40)

En la primera parte de la igualdad, el primer término es el término de variacién de
presion total, el siguiente término es la pérdida de presion debida a la friccion, y el
siguiente es la pérdida de presion debida al campo gravitatorio. La segunda parte de
la igualdad corresponde a la pérdida de presion debida a la variacion de la cantidad de
masa.

dF,+dF d

Adz dz (2'41)

gSinH[Alpl+Agpg] _ d_pa (2 42)
A T dz ’

_ d(mgug+mlul) _ d_pZ (2 43)

Adz dz

Por lo que el término de la variacion de presion total es la suma de los tres términos

bien diferenciados:
dp dp dp dp

—=—F+—a+—z 2.44
dz dz + dz + dz ( )
Ecuacion de la conservacion de la energia.

Las ecuaciones que describen la conservacion total de la energia para la

consideracion de la unidén de ambas fases es:

L2 .2
m(6q — 6w) = 1dh + d |72 + "L 4 shgsingdz (2.45)
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Donde 8q es el calor absorbido del entorno por unidad de masa y éw es el trabajo
neto realizado por el fluido en el entorno por unidad de masa.

Los términos de la parte derecha de la igualdad representan la variacion de la
entalpia, la variacion de la energia cinética y la variacion de la energia potencial. La

variacion en la entalpia dh es dada por la siguiente relacion:

dh = 8q + dE + L [myv, + i) (2.46)
=0q m gvg I2d! .

Donde dE es la disipacion de la energia mecanica convertida en calor por unidad de

masa. Substituyendo la ecuacion 4.26 en la 4.25 (6w = 0) queda:
= (%) [1igvy + 1] = S+ = [mg“g + "‘”‘l] + mgsind (2.47)
Usando las relaciones definidas en las ecuaciones 4-18 a la 4-21 la ecuacion se puede

escribir de la siguiente forma:

d [x v (-x)%v}

( )[xvg+(1—x)vl] ——+ 0 . Sg)

+ gsinf (2.48)

2.2.8 El modelo de flujo homogéneo.

En este modelo se considera que las dos fases del fluido se comportan como uno solo,
con unas propiedades caracteristicas medias. Ha sido ampliamente usado en campos
como la generacion de vapor, petroleo y la industria de la refrigeracion. Las premisas

basicas en las que se basa el modelo son:

a) Velocidades iguales para el vapor y el liquido
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b) Se consigue el equilibrio entre ambas fases.
c) El uso de un factor de friccion monoféasico convenientemente definido para

flujo bifasico.

Para un flujo homogéneo constante las ecuaciones basicas se reducen de la forma

siguiente:

Continuidad m = Apu (2.49)
Cantidad de movimiento —Adp — dF — Apgsinfdz = mdiu (2.50)
Energia 6q — 6w =dh + dﬁ; + gsinfdz (2.51)

Donde dh = §q + dE + vdp

En las ecuaciones anteriores p, ¥ y u representan la densidad, el volumen
especifico y la velocidad media del fluido homogéneo, y dF la fuerza de friccion
total con la pared del tubo.

El volumen especifico del fluido homogéneo se define de la siguiente manera:

v % =[xvs + (1 —x)y] = [xvl-g + vl] = (2.52)

1
D

De la hipdtesis a) se sabe que u; = uy = u ; por lo tanto se puede concluir que:

uUu=G6v=u, (2.53)
Y ademas:
gg="L=f; (1-g)= (1_;)1” =1-p5 (2.54)

v

El término dF puede expresar en funcion de la tension de pared 7, , que a su vez

se expresa en funcion del factor de friccion Cfrp:
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dF = 1,,Pdz tw = Cfrp () (2.55)

De lo anterior se obtiene otra expresion para la pérdida de presion total, dividida

. . : d d d .
en tres términos diferenciados, (d—IZJF ),(d—IZJa) y (d—IZ]Z), que para el flujo

homogéneo son:

ap .\ _ 1dF _ twP _ CfrpP (pu®
_(EF)_Adz_ A A (2) (2.56)
- (d—”a) = ¢4 _ G240 (2.57)
dz dz dz

Que puede quedar mas detallada despreciando la compresibilidad de la fase

liquida, de la forma:

a@ _ . dx | dvg (dp
w Vgt dp (dz) (2.58)

Y el ultimo término es:

d _ . ino
- (d—Zz) = pgsing = £ (2.59)
Por lo tanto el modelo homogéneo puede servir para calcular la pérdida de presion

total de una forma mas detallada, para el caso de un tubo de didmetro circular, a partir

de la ecuacion:

| |
) ()

(2.60)

() =

dz 1+sz(dvg )
dp

Todos los términos de la Giltima ecuacion estan definidos excepto el factor de friccion

para flujo bifasico Cfrp. Par usar el modelo homogéneo es necesario definirlo, pero

para ello son necesario tablas y datos experimentales. Por lo tanto el modelo
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homogéneo no deja de ser una buena aproximacion tedrica como base a un estudio de
mayores proporciones. Con ayuda de tablas, es tutil para resolver problemas de
pequena envergadura y calcular caidas de presion segin dicho modelo, pero no

parece ser aplicable a casos generales.

2.2.9 El modelo de flujo separado.

El modelo de flujo separado considera las fases ficticiamente aisladas en dos
corrientes: una de liquido y otra de vapor. En su modelo mas simple se supone que
cada corriente viaja a una velocidad media. Para el caso en que estas velocidades
medias sean iguales para ambas fases, las ecuaciones se reducen a las utilizadas para
el flujo homogéneo.

Las hipotesis basicas en las que se basa el modelo son:

a) Velocidades constantes pero no necesariamente iguales para las fases de
liquido y vapor.

b) Se consigue el equilibrio entre ambas fases.

¢) El uso de correlaciones empiricas y simplificaciones para poder relacionar el
factor para la caida de presién en flujo bifasico @? y la fraccion volumétrica

&g con las variables independientes del flujo.
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El factor para la caida de presion en flujo bifasico @? es una variable que relaciona
Cfrp con el volumen especifico v, y la viscosidad dindmica y tanto para el estudio

liquido, como vapor o mezcla de ambos.

El modelo de flujo separado ha sido mas desarrollado que el flujo homogéneo,
gracias en parte a los estudios de Lockhart y Martinelli; aunque su finalidad es la
misma, ya que ambos sirven para calcular pérdidas de presion. La aplicacion del
modelo de flujo separado requiere ademds de un mayor nimero de tablas y de datos
experimentales que el anterior, lo que siempre limita el intento de buscar un modelo

generalizado.

2.2.10 Los modelos de los patrones de flujo (flow-pattem).

La mejor manera de predecir la caida de presion, la transferencia de calor, asi
como otros parametros hidrodinamicos es conociendo la estructura detallada de los
regimenes de flujo.

A pesar de haber establecido que para realizar un buen estudio del flujo
bifasico se ha de conocer su configuracion, llevar a la practica esta idea no es tarea
facil. El trabajo de identificar los diferentes regimenes de flujo de forma sencilla y

util no es trivial, y ademads, no existe una tinica manera.
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Existen numerosas configuraciones para el flujo bifasico en el interior de
tubos, muchas de ellas cadticas y de dificil clasificacion. La tendencia sobre todo en
los ultimos afios es tratar de minimizar el nimero de regimenes de flujo con el
proposito de tener un modelo estandar que pueda ser aplicado en un amplio numero
de casos.

La clasificacion de estos regimenes de flujo ya fue desarrollada anteriormente
en este capitulo (seccion 2.2.2 y 2.2.3), tanto para fenomenos de condensacién como
evaporacion. Esta clasificacion fue tomada de la referencia [8]. Algunos de los
nombres son traducidos, pero todos se presentan en su version original, ya que es de
uso comun referirse a ellos con esos nombres. Las definiciones de algunos de estos
regimenes de flujo son las siguientes:

Flujo en burbujas (Bubble flow)

En este caso, pequefias burbujas se distribuyen en un flujo continuo de liquido. En
tubos horizontales tienden a concentrarse en la parte superior del tubo. A medida que
la proporcion de vapor aumenta, la distribucion de las burbujas es menos uniforme.
Flujo tapon (plug-flow)

Burbujas de gran tamafio ocupan la parte superior del tubo, mientras el resto
del tubo esta ocupado por el liquido.
Flujo estratificado (Stratifled flow)

En el flujo estratificado el liquido fluye por la parte inferior del tubo, mientras
que el gas circula por la parte superior. Este régimen se suele dividir en dos. Stratified

smooth que ocurre normalmente a velocidades pequenas, y en el cual la superficie
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que se encuentra entre ambas fases aparece lisa; Stratified Wavy en el que la
superficie intermedia aparece ondulante.
Flujo ondulado (Wavy flow).

El flujo ondulado es una caracteristica que puede aparecer en diferentes
configuraciones de flujo, como en el flujo estratificado o como en el flujo anular. Las
altas velocidades de flujo hacen que la fase liquido forme unas “olas” que viajan en la
direccion del flujo y alteran el equilibrio entre ambas fases.

Flujo slug (Slug flow)

El liquido se distribuye de tal manera que se forma una especie de bolsas de
liquido en forma de babosas (slug), que llenan el tubo y que son separadas por zonas
de gas que forman unas burbujas alargadas, las cuales contienen una fina capa de
liquido estratificado, que moja la superficie del tubo.

Flujo anular (Annular flow)

Como resultado de un incremento de la velocidad del vapor, se forma en el
centro del tubo un nucleo de gas, que es rodeado por una capa de liquido que ocupa la
periferia del tubo.

Flujo semi-anular (Semi-annular flow)
Es una variante del tipo anular, concretamente cuando el nucleo en el interior

del tubo es mas pequeio, porque empieza a formarse.
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Flujo neblina (Spray flow)
Cuando la proporcion de fase gas es ya muy superior a la del liquido, el gas
ocupa toda la seccion del tubo, y el liquido viaja en forma de pequefias gotas que se

distribuyen axialmente a lo largo del tubo.
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CAPITULO 111

MARCO METODOLOGICO

3.1 Tipo de Investigacion.

En el presente proyecto, el cardcter investigativo se puede clasificar en:

» Investigacion documental y técnica, ya que se realiza la revision de manuales,
publicaciones y bibliografias que otorgan algin tipo de informacion técnica y
cientifica necesaria para la simulacion.

* Investigacion aplicada, ya que los resultados obtenidos producto del
procesamiento y analisis de la informacion, se aplicaran de manera inmediata

para el fiel cumplimiento de los objetivos del proyecto.

3.2 Procedimientos de la Investigacion.

La investigacion se desarrolla en funcion de dos fases fundamentales, una

exploratoria y una de desarrollo.

3.2.1 Fase Exploratoria.
Se desarrollara una investigacion documental y bibliografica acerca de las

metodologias existentes para el calculo del coeficiente de transferencia de calor por
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conveccion en tubos aleteados internamente y por otro lado, se obtendran datos de la
simulacion de la transferencia de calor sobre un tubo con aletas internas aplicando

alguna técnica computacional.

3.2.2 Fase de Desarrollo.

En ésta, con la informacion obtenida de la simulacion, se procede a la
comparar los resultados con los estudios experimentales realizados sobre la misma
configuracion geométrica del tubo. Durante esta fase y con el fin de dar respuesta al
problema planteado se deben estudiar cierto nimero de variable que van a ser

clasificadas de la siguiente manera:

3.2.2.1 Variables Independientes.

Son aquellas que definen las condiciones de contorno durante la simulacion,
¢éstas son: Flujo masico por unidad de éarea del refrigerante, Temperatura de
saturacion del refrigerante, calidad termodinamica del refrigerante, didmetro interno y
externo del tubo, nimero de aletas, angulo de la aleta y de la hélice para el caso de

aletas helicoidales.



68

3.2.2.2 Variables Dependientes.

Se calculan a partir de las obtenidas en la fase anterior como son: las
propiedades termodinamicas del fluido como densidad, calor especifico y viscosidad
cinematica, entalpia de la fase liquido-vapor, paso y altura de las aletas, espesor del
tubo, area de transferencia de calor por aleta, didmetro hidraulico del tubo con aletas.

La figura 3.1 muestra la geometria de un tubo con aletas helicoidales donde.

ef => Altura del diente
p == Paso
t == espesor del tubo

Figura 3.1 Geometria de un tubo con aletas internas helicoidales.

En funcion de lo anterior y para dar cumplimiento a los objetivos planteados,

las fases a seguir en esta investigacion son las siguientes:
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FASE 1: Revisar los trabajos de investigacion de los ultimos afios relacionados con la
transferencia de calor en condensacion y evaporacion dentro de tubos con aletas

internas. Los pasos que se deben dar para lograr esta fase son los siguientes:

Seleccionar los documentos cientificos relacionados con el
area de Transferencia de Calor y Refrigeracion

~>

Revisar los documentos seleccionados y analizar aquellos
relacionados con el estudio de la transferencia de calor
dentro de tubos cilindricos con aletas internas helicoidales

~ >

Profundizar los articulos relacionados con estudios
experimentales dentro de tubos con aletas internas
helicoidales usando refrigerantes como fluido de trabaio

FASE 2: Estudiar las ecuaciones que rigen la transferencia de calor en condensacion
y evaporacion dentro de tubos con aletas internas, asi como las correlaciones

empiricas obtenidas de los trabajos experimentales revisados anteriormente.

Hacer una lista de las correlaciones obtenidas de forma
experimental por los diferentes autores analizados en la
fase anterior

>

De la revision anterior, seleccionar un modelo para la
condensacion del refrigerante R134a y otro para
evaporacion del mismo refrigerante
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FASE 3: Estudiar el proceso de transferencia de calor en flujo bifasico
(Condensacion y Evaporacion) y definir las ecuaciones de cantidad de movimiento,
conservacion de la masa y conservacion de la energia dentro de un tubo con aletas

internas.

Desarrollar la formulacién matematica (Continuidad,
Energia y Cantidad de Movimiento) dentro de tubos con
fluio bifasico

~ >

Estudiar los regimenes de flujo presentes durante los
procesos de condensacion y evaporacion dentro de tubos
horizontales

FASE 4: Estudiar las diferentes herramientas computacionales que existen en la
actualidad con capacidad de realizar simulaciones en transferencia de calor, con el
fin de decidir cudl es la mas adecuada para el tipo de analisis que se quiere hacer en

esta investigacion.

Analizar las bondades de las diferentes herramientas de calculo
computacional que permitan realizar la simulacion a partir de
las correlaciones seleccionadas en los pasos anteriores

~ >

Desarrollar una lista de variables dependientes e independientes
que se van a manipular en la simulacion.
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FASE 5: Definir la geometria del tubo con aletas internas que se quiere simular.

En funcion de los modelos de condensacion y evaporacion del
R134a seleccionado en la fase 2, decidir la geometria del tubo
que se va a usar en la simulacion.

>

Estudiar las ecuaciones que relacionan las diferentes variables
geométricas del tubo (paso, nimero de altas, angulo de hélice,
diametro del tubo. etc.)

FASE 6: Definir las condiciones térmicas (variables independientes) del refrigerante

R134a que se usard en la simulacion.

En funcion de los modelos de condensacion y evaporacion
seleccionados, escoger una condicion de saturacion (Tsat) en
condansacion v evaporacion.

U

Definir las propiedades del R134a (densidad, viscosidad, conductividad,
calor especifico y entalpia de la fase liquido-vapor) a partir de la
tempertura de saturacion definida en el paso anterior.

FASE 7: Introducir en la herramienta de calculo seleccionada las correlaciones, las

condiciones térmicas, las propiedades y la geometria del tubo.

Organizar la data introducida de manera que permita una facil
manipulacion del usuario

-

Organizar las salidas de los resultados de manera que permitan realizar
las graficas o tablas para la interpretacion de mismos.




72

FASE 8: Realizar la simulacion.

Realizar la simulacion con los mismos datos que uso los autores de donde
se obtuvieron los modelos de condensacion y evaporacion

-

Realizar la simulacion variando el nimero de aletas y manteniendo
constante el angulo de la hélice.

-

Realizar la simulacion variando el d&ngulo de la hélice y manteniendo
constante el angulo de la hélice.

FASE 9: Generar tablas, graficas y/o figuras de los resultados de la simulacion.

Obtener las graficas que permiten evaluar el coeficiente promedio de
transferencia de calor y el factor de intercambio de los tubos que se
quieren simular.

De las fases 5 a la 9 se recomienda revisar del CD anexo al trabajo. En el mismo se

encuentran las hojas de calculo tanto para la evaporacion como para la condensacion.

FASE 10: Discutir los resultados y validarlos con trabajos experimentales publicados

en revistas reconocidas.

FASE 11: Establecer las conclusiones y recomendaciones de la investigacion.
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CAPITULO IV

RESULTADOS

4.1 Transferencia de calor dentro de tubos con aletas internas.

El incremento de la transferencia de calor en tubos evaporadores y
condensadores en aplicaciones de refrigeracion y acondicionamiento de aire ha
recibido una especial atencion en los Ultimos afios como producto de la ganancia de
energia debido al disefio de tubos con aletas internas (microfinn). Los tubos tienen
pequeiias aletas de seccion transversal triangular o rectangular con angulos de hélice
de 8 a 30 grados. Unas de las razones de la creciente popularidad de los tubos con
aletas internas es el gran intercambio de calor con respecto al aumento de la caida de

presion.

4.2 Geometria del tubo con aletas internas que se usado en esta investigacion.

Después de una amplia revision de trabajos experimentales relacionados con
la transferencia de calor dentro de tubos con aletas internas durante la evaporacion y
condensacion del refrigerante R134a (desarrollado en el capitulo 2), se decidid usar
para la evaporacion el tubo con microaletas de la tabla 2.4 que corresponde a los

estudios de Jittraporn [11] y para la condensacion el modelo de Cavallini [4]. Para
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ambos modelos existen las correlaciones para el coeficiente de transferencia de calor,

las cuales seran usadas para realizar la simulacion de esta investigacion.

De los tres modelos para flujo bifasico explicados en el capitulo anterior se
decidi6 usar el modelo de los patrones de flujo, dividiéndolo en dos regimenes: anular

y estratificado ondulado, tal como lo realiz6é Chen [7], Jittraporn [11] y Cavallini [4].

4.3 Software usado en la simulacion.

En vista de que se conocen las relaciones empiricas para el coeficiente de
transferencia de calor durante la evaporacion y condensacion del R134a definidas
anteriormente (modelos de Jittraporn [11] y Cavallini [4]) y lo que se quiere estudiar
es el comportamiento del coeficiente promedio de transferencia de calor manipulando
las variables geométricas como son: nimero de aletas (N) y angulo de la hélice (), se
decidi6 usar una hoja de célculo que permitiera manipular las variables dependientes
e independientes y de esta manera obtener graficas que permita visualizar como
cambia el coeficiente promedio de transferencia de calor dentro del tubo en la medida

que se va modificando variables antes mencionadas.
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4.4 Evaporacion del R134a.

Antes de comenzar la simulacidon es conveniente verificar que la data y las
ecuaciones introducidas en las diferentes hojas de calculo arrojan resultados
confiables. Para la evaporacion del R134a se introdujeron los datos geométricos del
tubo de la tabla 4.4 para valores de flujo masico por unidad de area de 400, 600 y 800
kg/m? . s. Las propiedades del fluido se definieron para una temperatura de saturacion
de 15 °C y el flujo de calor especifico se fijo en 10 kW/m?®. Las diferentes variables
geométricas que relaciona la geometria de las aletas y del tubo se definieron tal como
lo realizo Jittraporn [12]. Las figuras 4.1 y 4.2 muestran la seccion transversal del
tubo con aletas. En estas figuras se conservan algunas variables geométricas definidas

por Jittraporn [12] y otras nuevas definidas por el autor.

1 ! ! Nomenclatura
of : Aw ==> Area transversal de la pared del
i tubo
Sp | Sp === Perimetro de una aleta
I | ef ===> Altura de la aleta
: N = Ancho de la base de la aleta

[ p = Pazo de la aleta
/ I t ==== Espesor del tubo
I t oy ===> Angulo de la aleta

|
|
I Aw '
1
1
|

Figura 4.1. Seccion transversal del tubo con aletas. Fuente el autor
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Figura 4.2. Caracteristicas geométricas del tubo con aletas. Fuente: el autor

Para el diametro hidrdulico Jittraporn [12] obtuvo la ecuaciéon 2.7 y para la
seccion transversal del area de flujo (A.) la ecuacion 2.8, donde:

B — Angulo de la hélice

N — Numero de aletas

Los didmetros del tubo se definen como:

D,y — Diametro externo del tubo

D; — Diametro interno del tubo (desde el fondo de la aleta)

d = Diametro medio (el calculo del paso se basen el diametro medio).

El espesor del tubo es:

_ Do—D;
T2

t (4.1)
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Otras relaciones geométricas se definieron de la siguiente manera:

p="0 (42)
e =220 0.1 (4.3)
a=p-—2e. tg(g) (4.4)
Spy=at (45)

En esta investigacion se definen al angulo de la hélice (f) y el numero de

aletas (N) como las variables independientes.

4.4.1 Validacion del modelo de evaporacion del R134a.

Las ecuaciones 2.1 a la 2.9 y las ecuaciones 4.1 a la 4.5 se introducen en la
hoja de célculo con los datos de la tabla 2.4 con el fin de validar el modelo. La figura
4.3 muestra el efecto del flujo de masa sobre el coeficiente promedio de transferencia
de calor con los datos obtenidos en la simulacion y los datos experimentales tomados
de la figura 2.14. Se observa una coincidencia de estos puntos con la figura 2.14 que
obtuvo Jittraporn [12], quedando demostrado que efectivamente los datos y

ecuaciones introducidos en las hojas de calculo son confiables.
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Figura 4.3. Comparacion entre los resultados de la simulacion del efecto del flujo de masa sobre el
coeficiente promedio de transferencia de calor para la evaporacion del R134a y los obtenidos por

Jittraporn (Experimental) . Fuente: el autor.

4.4.2 Simulacion de la influencia del nimero de aletas y el angulo de la hélice

sobre la transferencia de calor durante la evaporacion del R134a

De acuerdo a la revision bibliografica hecha en esta investigacion se encontrd

que los numeros de aletas mas comunes son: 80, 70, 60, 50 y 40 y los angulos de
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hélice mas utilizadas son: 15° 18° 20° 25° y 30°. A partir de la hoja de calculo
creada se procede a variar el numero de aletas manteniendo contante el angulo de la

hélice obteniendo los resultados que se muestran en las figuras 4.4 ala 4.13.

La figura 4.4 muestra Efecto del numero de aletas sobre el coeficiente promedio
de transferencia de calor para la evaporacion del R134a para B = 15°. Bukasa [5],
define el factor de intercambio (FI) como la relacion entre el coeficiente promedio de
transferencia de calor entre los tubo con aletas y el tubo liso. La figura 4.5 muestra el
efecto del numero de aletas sobre el factor de intercambio (FI) durante la evaporacion

del R134a para § = 15°.

En las figuras 4.4 y 4.5 se observa que para el tubo con [ = 15° y 40 aletas, se
obtiene el mayor coeficiente promedio de transferencia de calor. El factor de
intercambio para este tubo varid de 1.84 a 2.14 con un coeficiente promedio de
transferencia de calor de 9794.33 W/m” °C, mientras que el tubo con 80 aletas el
factor de intercambio vari6 de 1.78 a 2.08 con un coeficiente promedio de

transferencia de calor de 9517.63 W/m? °C.
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Figura 4.4. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para = 15°. Fuente el autor.
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Figura 4.5. Efecto del numero de aletas sobre el factor de intercambio (FI) durante la evaporacion

del R134a para p = 15°. Fuente el autor.
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Se realiza la simulacion para B = 18, 20, 25 y 30°, obteniendo los resultados que

se muestran en las figuras 4.6 a la 4.13

-]
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g
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Figura 4.6. Efecto del niimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para § = 18°. Fuente el autor.

Las figuras 4.6 y 4.7 muestran que para B = 18° el coeficiente promedio de

transferencia de calor sigue siendo mayor para 40 aletas, con un incremento de 0,3%

con respecto al tubo con B = 15°



83

B=18°
i35
245 {4
“‘K
21 1 ol
4"
Ak
LS
2es | *4 %
f=) "4
2o |
ﬁ *h oy
£ . :‘ o K @ N = 80 Aetss
ﬁ LI B W=7 Aetas
= ‘." :t A= bU Al
o ol X N = Aletss
T s A * N =50 Aletas
3 " S X
+ A : A N =40 Alctas
a K
¢ 2
18 - B s
$ A £
"
* A
1,65 B
*
A
u
18 =
178 T T T
] 8.2 c4 06 08 3
Calidad promedio

Figura 4.7. Efecto del numero de aletas sobre el factor de intercambio (FI) durante la evaporacion

del R134a para § = 18°. Fuente el autor.
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Figura 4.8. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para f = 20°. Fuente el autor.
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Figura 4.9. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio (FI) durante la evaporacion

del R134a para § = 20°. Fuente el autor.

La figuras 4.8 y 4.9 muestran un comportamiento similar a los tubos con 3 = 18°,

con incremento en el coeficiente promedio de transferencia de calor de 0.24%.
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Figura 4.10. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para f = 25°. Fuente el autor.
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Figura 4.11. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio (FI) durante la

evaporacion del R134a para B = 25°. Fuente el autor.

En las figuras 4.10 y 4.11 se observa que de igual manera el coeficiente promedio

de transferencia de calor es mayor con menor nimero de aletas. El coeficiente
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promedio de transferencia de calor se incrementa 0.7% con respecto a los tubos con

B=18°y B=20 grados y 1.27% con respecto al tubo con § = 15°.
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Figura 4.12. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para 3 = 30°. Fuente el autor.
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Figura 4.13. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio (FI) durante la

evaporacion del R134a para B = 30°. Fuente el autor.

Con B= 30° se consigue un incremento de h de 2.16% con respecto al tubo con

B=15°tal como lo muestra las figuras 4.12 y 4.13
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La figura 4.14 muestra un resumen de las graficas anteriores, en la que se
relaciona el coeficiente promedio de transferencia de calor con el nimero de aletas
para angulos de hélice de B = 15, 18, 20, 25 y 30 grados durante la evaporacion del
R134a. Esta curva es un aporte importante en esta investigacion, ya que puede usarse

en el disefio de equipos de intercambio de calor.
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Figura 4.14. Relacion entre el coeficiente promedio de transferencia de calor y el numero de

aletas para diferentes angulos de hélice durante la evaporacion del R134a. Fuente el autor.
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Posteriormente se procede a variar el angulo de la hélice para un nimero de

aletas constante y se obtienen resultados que se muestran en las Figuras 4.15 a la

4.24,
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Figura 4.15. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para N = 80 aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.16. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio (FI) durante

evaporacion del R134a para N = 80 aletas. Fuente el autor.

En las figuras 4.15 y 4.16 se observa que para tubos con 80 aletas el coeficiente

de transferencia de calor se incrementa en la medida que se incrementa el angulo de

la hélice.
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Figura 4.17. Efecto del 4ngulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para N = 70 aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.18. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio (FI) durante

evaporacion del R134a para N = 70 aletas. Fuente el autor.

Para 70 aletas los mayores coeficientes convectivos también se consiguieron con
mayor angulo de hélice. Para todos los tubos el coeficiente de transferencia de calor

se incrementd en 0.7 % con respecto al tubo con 80 aletas.
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Figura 4.19. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para N = 60 aletas. Fuente el autor.
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evaporacion del R134a para N = 60 aletas. Fuente el autor.
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Para 60 aletas se consigue un incremento en el coeficiente de transferencia de

calor de 0.7% con respecto al tubo con 70 aletas y 1.3% con respecto al tubo con 80

aletas.
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Figura 4.21. Efecto del 4ngulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para N = 50 aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.22. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio (FI) durante

evaporacion del R134a para N = 50 aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.23. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor

para la evaporacion del R134a para N = 40 aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.24. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio (FI) durante

evaporacion del R134a para N = 40 aletas. Fuente el autor.

De forma analoga en los tubos con 50 y 40 aletas se consigue incrementos en el
coeficiente convectivo de 0.7%. Es decir el tubo con 40 aletas el coeficiente de

transferencia de calor se incrementd en 2.83% con respecto al tubo con 80 aletas.
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Figura 4.25. Relacion entre el coeficiente de transferencia de calor y el angulo de la hélice

durante la evaporacion del R134a para diferentes numeros de aletas. Fuente el autor.
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4.5 Condensacion del R134a

Para la condensacion del R 134a se usaron los datos definidos por Cavallini
[17] en la figura 2.27. La geometria del tubo se definié de forma similar al modelo de
evaporacion de Jittraporn [12], tal como lo muestra las figuras 4.1 y 4.2. Se disefi6 la
hoja de célculo a partir de estos datos geométricos y las condiciones de condensacion

de este modelo con el fin validarlo a partir de las ecuaciones 2.15 a la 2.24.

4.5.1 Validacion del modelo de condensacion del R134a

La figura 4.26 muestra los resultados de la simulacion del efecto del flujo de
masa sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor durante la condensacion
del R134a dentro de un tubo con microaletas helicoidales y los resultados obtenidos
por Cavallini, observando una coincidencia de estos puntos y quedando demostrado
que efectivamente los datos y ecuaciones introducidos en la hoja de calculo son

confiables.

4.5.2 Simulacion de la influencia del niimero de aletas y el angulo de la hélice

sobre la transferencia de calor durante la condensacion del R134a.

De forma anéloga al modelo de evaporacion se procedio a variar el nimero de

aletas manteniendo constante el angulo de la hélice obteniendo los resultados que se
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muestran en las figuras 4.27 a la 4.36. Posteriormente se varia angulo de la hélice

manteniendo constante el numero de aletas obteniendo los resultados que se muestran

en las figuras 4.37 a la 4.46.
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Figura 4.26. Comparacion entre los resultados de la simulacion del efecto del flujo de masa sobre el
coeficiente promedio de transferencia de calor durante la condensacion del R134a y obtenidos por

Cavallini (Experimental). Fuente: el autor.
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Figura 4.27. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para la

condensacion del R134a para B = 15°. Fuente el autor.
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Figura 4.28. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para 3 = 15°. Fuente el autor.

En las figuras 4.27 y 4.28 se observan valores altos del coeficiente de
transferencia de calor al inicio de la condensacion (entre 1 y 0.5 de calidad
termodinamica) y muy parecidos en los tubos con 40, 50, 60 y 70 aletas. Después de

haber condensado la mitad del vapor se aprecian valores mas altos en el coeficiente h
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en los tubos con menos aletas. El factor de intercambio promedio de estos tubos varia

entre 3.26 y 3.32 mientras que el tubo con 80 aletas tiene un factor de intercambio

promedio de 1.85.
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Figura 4.29. Efecto del numero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para la

condensacion del R134a para B = 18°. Fuente el autor.
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Figura 4.30. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para 3 = 18°. Fuente el autor.

Las figuras 4.29 y 4.30 con B = 18° muestran un comportamiento similar que
los tubos con 3 = 15° s6lo que se consigue un incremento en el coeficiente promedio

de transferencia de calor de 0.9% aproximadamente.
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Figura 4.31. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para la

condensacion del R134a para 3 =20°. Fuente el autor.
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Figura 4.32. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para = 20°. Fuente el autor.
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Figura 4.33. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para la

condensacion del R134a para 3 = 25°. Fuente el autor.
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Figura 4.34. Efecto del namero de aletas sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para § = 25°. Fuente el autor.
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Figura 4.35. Efecto del nimero de aletas sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para la

condensacion del R134a para 3 = 30°. Fuente el autor.
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Figura 4.36. Efecto del nimero de aletas sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para = 30°. Fuente el autor.

En las figuras 4.31 a la 4.36 se observa que el coeficiente de transferencia de

calor es mayor en los tubos con menor numero de aletas durante toda la
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condensacion. El tubo con 80 aletas sigue presentando un factor de intercambio muy

baja comparado con los otros tubos.

Posteriormente se procede a variar el angulo de la hélice para un niimero de

aletas constante y se obtienen resultados que se muestran en las Figuras 4.37 a la
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Figura 4.37. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para

la condensacion del R134a para N = 80 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.38. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para N = 80 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.39. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para

la condensacion del R134a para N = 70 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.40. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para N = 70 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.41. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para

la condensacion del R134a para N = 60 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.42. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para N = 60 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.43. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para

la condensacion del R134a para N = 50 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.44. Efecto del 4ngulo de la hélice sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para N = 50 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.45. Efecto del angulo de la hélice sobre el coeficiente promedio de transferencia de calor para

la condensacion del R134a para N = 40 Aletas. Fuente el autor.
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Figura 4.46. Efecto del angulo de la hélice sobre el factor de intercambio para la condensacion del

R134a para N = 40 Aletas. Fuente el autor.

La figura 4.47 muestra la relacion entre el coeficiente de transferencia de calor

y el nimero de aletas y la figura 4.48 la relacion entre el coeficiente de transferencia
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de calor y el angulo de la hélice durante la condensacion del refrigerante R134a.
Ambas figuras representan un aporte en esta investigacion ya que pueden usarse para
el disefo de tubos con aletas internas helicoidales para evaporadores y condensadores

en equipos de refrigeracion y acondicionamiento de aire.
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Figura 4.47. Relacion entre el coeficiente de transferencia de calor y el niimero de aletas durante la

condensacion del R134a. Fuente el autor.
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Figura 4.48. Relacion entre el coeficiente de transferencia de calor y el angulo de la hélice durante la

condensacion del R134a. Fuente el autor.

4.6 Discusion de resultados

El modelo de Evaporacion de Jittraporn muestra un incremento en el

coeficiente promedio de transferencia de calor en la medida que disminuye el nimero
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de aletas para angulos de hélice constante, ademas de que se obtienen mayores
factores de intercambio en la medida que incrementa el angulo de la hélice tal como
lo muestran las figuras 4.25 a la 4.34. De manera anéaloga se puede observar que para
un namero de aletas constante se obtienen mayores factores de intercambio con

mayores angulos de hélice tal como lo muestran las figuras 4.35 a la 4.44.

Durante la evaporacion del R134a de acuerdo al modelo de Jittraporn se
observo el mayor factor de intercambio para un tubo con 40 aletas y 30° de angulo de

hélice.

En el modelo de Cavallini, durante la condensacion del R134a se observo que
el tubo con 80 aletas para cualquier angulo de hélice muestra un factor de intercambio
muy por debajo respecto a los otros tubos con microaletas. Este comportamiento
puede ser debido a dos cosas: o las correlaciones de Cavallini no predicen con
exactitud el coeficiente promedio de transferencia de calor para 80 aletas, o el modelo
si lo predice solo que por arriba de 80 aletas, el coeficiente convectivo tiende a bajar
como consecuencia de que parte del liquido que se estd formando durante la
condensacion queda atrapado entre las aletas y esto tiende a disminuir la velocidad de

transferencia de calor.

Al inicio de la condensacion (entre 100% y 50% de calidad promedio) y para

angulos de hélice de 15° 18° y 20° se observa una coincidencia en el factor de
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intercambio para 40, 50, 60 y 70 aletas, mientras que al final de la condensacion
(entre 50% y 0%) el factor de intercambio se incrementa ligeramente con la
disminucion del numero de aletas. El mayor factor de intercambio se obtiene para un

tubo con 40 aletas y angulo de hélice de 30° de acuerdo a este modelo.

La figura 4.47 muestra que en la medida que se incrementa el angulo de la
hélice y se disminuye el nimero de aletas se mejora la velocidad de transferencia de

calor.
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CAPITULO V

5.1 Conclusiones

Se realizd una amplia revision bibliografica relacionada con estudios
experimentales y tedricos relacionados con la transferencia de calor durante la
evaporacion y condensacion de refrigerantes dentro de tubos con aletas internas
helicoidales. Esta investigacion documental permitié analizar las correlaciones que
predicen el coeficiente de transferencia de calor por conveccion y escoger un modelo

para evaporacion y uno para condensacion utilizando refrigerante R134a.

Se estudi6 el proceso de transferencia de calor en flujo bifdsico (condensacion
y evaporacion) y se definieron las ecuaciones de conservacion de la masa, energia y

cantidad de movimiento para flujo bifésico.

De los trabajos experimentales revisados durante la evaporacion del
refrigerante R134a se seleccionaron las correlaciones obtenidas por Jittraporn [11] y
para la condensacion las obtenidas por Cavallini [4]. Ambos modelos presentan
correlaciones para flujo anular y para el estratificado ondulado. El modelo de
Cavallini fue validado con alrededor de 3115 datos experimentales medidos en
diferentes laboratorios independientes de todo el mundo incluyendo diversas

geometrias en el interior del tubo.
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Se establecieron las ecuaciones que permiten relacionar la geometria del tubo
con aletas internas de forma helicoidal. Esto permite simular tubos de diferentes

diametros.

Se us6 como herramienta computacional para realizar la simulacion una hoja
de calculo, donde se introdujeron las correlaciones obtenidas por Jittraporn
(Evaporacion) y Cavallini (Condensacién) y se obtuvieron las graficas que
permitieron evaluar el coeficiente promedio de transferencia de calor y el factor de

intercambio manipulando las variables nimero de aletas y angulo de hélice.

Para la condensacion del refrigerante R134a la simulacion se realizé para un
flujo masico de 800 kg/m* s y temperatura de saturacion del refrigerante de 40 °C.
Los resultados indicaron que a partir de 70 aletas se obtienen bajos factores de
intercambio, entre 1,5 y 2,3, mientras que por debajo el factor de intercambio
promedio esta entre 2,5 y 4,2. De igual forma se observd que a medida que se
incrementa el angulo de la hélice, el coeficiente de transferencia de calor por
conveccion se hace mayor para los tubos con menos aletas, pero ocurre lo contrario
en los tubos con 15 y 18 grados de angulo de hélice aunque solo al inicio de la

condensacion.
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La evaporacién también se realizé con un flujo masico de 800 kg/m”. s y
temperatura de saturacion de 15 °C y flujo de calor constante de 10 kW/m?”. Variando
el angulo de la hélice entre 15 y 30° y manteniendo contante el numero de aletas se
consiguieron los mayores factores de intercambio con el menor niimero de aletas. Se
observo que el coeficiente de transferencia de calor va disminuyendo en la medida
que el refrigerante se va evaporando, siendo para un angulo de hélice de p = 30°
donde se consigue la mayor transferencia de calor. Manteniendo constante el angulo
de la hélice y variando el nimero de aletas se consigue un comportamiento similar al

explicado anteriormente.

5.2 Recomendaciones.

La simulacion realizada en esta investigacion consistid en introducir las
correlaciones que predicen el comportamiento de la transferencia de calor dentro de
tubos con aletas internas manipulando las variables angulo de hélice y numero de
aletas. Se recomienda estudiar la influencia manipulando otras variables geométricas
como son: angulo de la espira, paso, didmetro interno y espesor de tubo, asi como
también variables fisicas como son flujo masico de refrigerante y temperatura de
saturacion. Para el caso de la evaporacion se puede estudiar la influencia variado el

flujo de calor.
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Como se mencion6 a lo largo de la investigacion la simulacion se realizo
usando una hoja de calculo. Se recomienda usar otras herramientas de calculo
matematico computarizado mas avanzado como por ejemplo MatLab. Esta tltima
permitiria manipular todas las variables fisicas y geométricas al mismo tiempo

tratando de conseguir la configuracion de aletas internas mas optima.
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