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RESUMEN

En esta tesis se ha investigado el proceso de ebullicién en el interior de un tubo multipuerto (mini-
canal) contribuyendo a comprender mejor el fenémeno de transferencia de calor en este tipo de
geometrfa. Los tubos multipuerto se estan empleando en la fabricacion de evaporadores
compactos para incorporados a sistemas de aire-acondicionados y bombas de calor. Esta
tecnologia presenta numerosas ventajas en comparacion con los tubos tradicionales de cobre: un
gran coeficiente de transferencia de calor, altamente compactos, son mas ligeros, tienen bajos
costes de instalacién y contribuyen a reducir los gases de efecto invernadero gracias a sus elevados
coeficientes de transferencia de calor, eficiencia térmica y bajos requerimientos de carga. Para las
industrias que producen sistema de refrigeracion estas ventajas podrian traducirse en una reduccion
de costes, disefios de equipos de refrigeracion mas 6ptimos y afables con el medioambiente. Un
requerimiento fundamental para el disefio 6ptimo de los evaporadores compactos es la obtencion
del coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion. Estos dos parametros estan
estrechamente relacionados y tienen similitud de importancia en el estudio de la transferencia de

calor, como se ha podido corroborar en el estado del arte.

En este estudio se ha caracterizado la caida de presion y la transferencia de calor durante el proceso
de ebullicién en el interior de un tubo multipuerto de aluminio con geometria triangular, diametro
hidraulico de 0.715 mm y una longitud de calentamiento de 1.205 m usando los refrigerantes R32,
R134a como fluidos de trabajo. Para coleccionar la base de datos con mediciones experimentales
del R32 y R134a, se ha llevado a cabo una campafia experimental en una instalacion disefiada para
investigar la transferencia de calor por convecciéon forzada durante el proceso de ebullicion
calentando uniformemente por efecto Joule las paredes del tubo multipuerto. Los rangos
experimentales examinados incluyen: velocidad masica 275-1230 kgm™s”, flujo de calor 0.75-9.30
kWm?, temperatura de saturacion, 5°C, 7.5°C, 12.5°C, titulo de vapor 0.012-0.51. Un total de 223
valores medios para cada variable medida se obtuvieron con el R134a mientras que 89 para el R32.
Cada valor medio corresponde a una muestra de 40 lecturas (20 min, paso de 30s) en condicion

estable para cada variable medida (presion, temperaturas, flujo masico).

Este estudio esta estructurado en siete capitulos. Capitulo 1 muestra la introduccion del tema, los
objetivos y la metodologia utilizada durante la investigaciéon. En el Capitulo 2 se desarrolla un
estado del arte para el coeficiente de transferencia de calor (HTC) y la caida de presion en flujo
monofasico y durante el proceso de ebullicion saturada. En el Capitulo 3 se describe la instalacion

experimental, un analisis de incertidumbre, y procedimiento para el calculo del coeficiente de



transferencia de calor experimental. El Capitulo 4 muestra la campafia experimental y los métodos

de ensayos que permitieron adquirir los datos para la realizacién de esta investigacion.

En el Capitulo 5, se exponen los resultados experimentales del R134a y R32 para la caida de
presion y el coeficiente de transferencia de calor. En este capitulo se investiga la influencia de la
velocidad miasica, el flujo de calor, el titulo de vapor y la temperatura de saturacién sobre el

coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion en flujo bifasico.

En el Capitulo 06, se realiza una comparacion de los datos experimentales de caida de presion por
friccion con los modelos predictivos de caida de presién por friccion y del coeficiente de
transferencia de calor. Esta comparacion se realizé con modelos de la teoria convencional y los

nuevos modelos desarrollados en la nueva frontera de la mini/micro-escala.

En el Capitulo 7, se describen las conclusiones de este estudio y se recomiendan lineas de
investigacion futura para seguir avanzando en el conocimiento del fenémeno de transferencia de

calor en este tipo de geometrfa.






ABSTRACT

The use of multiport mini-channel tubes in compact exchangers has increased in the last few years.
They contributing to improve thermal efficient, compactness, energy conservation and required
lower refrigerants charge by which reduction of greenhouse gases emission. Those mentioned
advantages are very important aspects with regard to modern refrigeration systems design. For that
reason, several experimental investigation have been carried out in order to characterize the flow
boiling heat transfer process and frictional pressure drop in tubes with parallel channels. Since, the
ability to estimate pressure drop and heat transfer coefficient for specific conditions is a

fundamental issue to optimise the design of compact heat exchanger.

In this study, the characteristics of two- phase flow pressure drop and convective boiling heat
transfer have been investigated experimentally inside multiport mini-channel aluminium tube with
triangular geometry, hydraulic diameter 0.715 mm and heating length of 1205 mm using R32 and
R134a as working fluids. A wide experimental campaign has been carried out to complete an array
of measurement under different conditions for both refrigerants studied. The experimental

conditions examined included: mass velocity 275-1230 kgm’zs’1 heat flux 0.75-9.30 kWm™

b 3

saturation temperature, 5°C, 7.5°C, 12.5°C, vapour quality 0.012-0.51. The database presented
consists of 312 averages values, 223 averages values were recorded for R134a and 89 for R32. The
flow boiling averages values were calculated selecting a sample of 40 readings (steps 20s) in stable

conditions for all measured variables at each mass velocity tested.

The structure of this thesis is the following: Chapter 1, the objective and methodology used to
develop the investigation are explained. Chapter 2 included a wide state-of-art about single and
two-phase flow pressure drop and convective heat transfer during evaporation process in
mini/micro-channel. In Chapter 3, the experimental facility, data reduction to obtain flow boiling
heat transfer coefficient and methodology to calculate the uncertainty analysis are introduced.
Chapter 4 operational conditions, tube characteristics and method followed to achieve the steady-
state process for any mass velocity tested. Chapter 5 the experimental results are reported.
Therefore, the influence of the mass velocity, heat flux and pressure drop on two-phase flow
pressure drop and local heat transfer coefficient are investigated for both refrigerants. Chapter 6
present a comparison between experimental database and two-phase flow pressure drop and
convective boiling models available in open literature. Finally, Chapter 7 conclusions and future
lines of investigation are described. This works pretend to be a humble contribution to better
understanding flow boiling heat transfer phenomena inside multiport mini-channel aluminium

tube.
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CAPITULO 1. Introduccion

CAPITULO 1. Introduccién

Contenido

Este primer capitulo pretende describir el alcance y contexto de la investigacién desarrollada, se
plantean los objetivos; principal y especificos que delimitan la tesis. Luego, se presentan los pasos
y/o la metodologia seguida para elaboracion del estado del arte y los ensayos experimentales. Por

ultimo se indica la estructura de la tesis.
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1.1. Justificacion e importancia del tema

Las nuevas politicas sobre el calentamiento global requieren que las emisiones de gases de efecto
invernadero se reduzcan. Esto ha hecho que una gran cantidad de cientificos e ingenieros
relacionados con los sistemas de produccion de frio y calor se interesen por el desarrollo de

equipos mas compactos, eficientes y afable con el medio ambiente.

Los tubos de diametro reducido son considerados de gran interés para la fabricacién de
intercambiadores compactos, que luego son incorporados a sistemas de aire-acondicionados y/o
a bombas de calor. Ademas se encuentran en otras aplicaciones como son: las celdas de
combustibles, equipos electrénicos, pilas de combustible. Las ventajas que presentan los mini-
canales son las siguientes: un gran coeficiente de transferencia de calor, ser altamente compactos,
requieren poca cantidad de liquido, son mas ligeros, tienen bajos costes de instalacién y
contribuyen a reducir los gases de efecto invernadero gracias a los valores elevados del coeficiente
de transferencia de calor, eficiencia térmica y bajos requerimientos de carga. Mas alla de esta
ventaja la calda de presion es mas alta que en los tubos de tamafio convencional, debido a un

aumento en la fricciéon de la pared del tubo con la reducciéon del diametro.

Para que estos tubos sean aprovechados adecuadamente es necesario entender completamente la
forma en que la reduccién de la geometria altera los procesos fisicos. Es por esta razén que en la
ultima década se ha abierto una nueva frontera para el estudio de los fendmenos de transferencia
de calor a nivel de mini/micro-escala. Muchos estudios y publicaciones cientificas estin siendo
dedicados a la caracterizacion del coeficiente de transferencia de calor y caida de presion para
componentes en sistemas de aire-acondicionados, como son los condensadores y los
evaporadores compactos utilizados en radiadores y bombas de calor. Desde el punto de vista de
los sistemas de ingenietfa, el reto es entender y cuantificar como la transiciéon de la macro-micro
escala afecta las fuerzas que gobiernan el cambio de fase (liquido-vapor) con el objetivo base de
optimizar el disefio de los sistemas de refrigeracion, de tal forma que se maximice el rendimiento
del dispositivo, al mismo tiempo que se minimiza el coste de fabricacion, las dimensiones y sobre

todo una reduccion significativa de las necesidades energéticas.

En este sentido, el grupo de investigacion de Modelado de Sistemas Térmicos y Energéticos ha
disefiado y montado una instalacién experimental, gracias a la colaboraciéon con la empresa
estadounidense Modine y a dos proyectos de investigacion financiados por la fundaciéon

SENECA para ayuda a la investigacion en la region de Murcia, y a tres proyectos de investigacion
2
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financiados por los ministerios MEC Y MINECO para trabajar en los procesos de cambios de
fase: ebullicién y condensaciéon en intercambiadores compactos con puertos de diametro

reducido en mini-canales.

En el desarrollo de esta tesis doctoral se caracterizaran el coeficiente de transferencia de calor
(HTC) y la caida de presion en un tubo multipuerto extruido de aluminio con un diametro
hidraulico de 0.715 mm (mini-canales), usando R134a y R32 como fluidos de trabajo con la
finalidad de profundizar en el conocimiento del proceso de evaporaciéon que se producen en el
interior de este tipo de geometria. La correcta caracterizacion de la caida de presion y el
coeficiente de transmision de calor permite desarrollar correlaciones fiables que posibilitan hacer
un buen disefio de evaporadores compactos con este tipo de tubos y avanzar en el modelado de

los sistemas de refrigeracion.

1.2. Objetivos de la investigacion

1.2.1. Objetivo general
El objetivo global de esta investigacion llevada a cabo en la Universidad Politécnica de Cartagena
(UPCT) dentro del grupo de Modelado de Sistemas Térmicos y Energéticos, es contribuir al
conocimiento de la caida de presion y el coeficiente de transferencia de calor local (HTC) en el
proceso de evaporacion en el interior de tubo multipuerto de aluminio con geomettia triangular y
diametro hidraulico de 0.715 usando los refrigerantes R134a y R32. Para alcanzar este proposito
se ha realizado ensayos experimentales en una instalaciéon diseflada para variar de forma
independiente las condiciones de operacion; flujo de calor suministrada al tubo multipuerto,
velocidad masica, precision de saturacion y temperatura de sub-enfriamiento. IL.a matriz de
ensayos validos es empleada para caracterizar el coeficiente de transferencia de calor y la caida de

presion en el tubo multipuerto.

1.2.2. Obijetivos especificos:

1) Elaborar una matriz de ensayo para obtener datos experimentales en estado estable con
flujo monofasico para diferentes condiciones de velocidad masica, flujo de calor, presion
saturacion con R134a y R32.

2) Elaborar una matriz de ensayo para obtener datos experimentales en estado estable en
flujo bifasico (evaporacion) para diferentes rangos de velocidad masica, flujo de calor,
presion saturacion con R134a y R32.

3) Realizar un estado del arte de la caida de presion y la transferencia de calor en un flujo

monofasico y en el proceso de evaporacion.
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4) Realizar un analisis de incertidumbre a través de las variables que influencian el
coeficiente de transferencia de calor y la caida de presién para conocer la calidad o
bondad de la medicién.

5) Analizar y discutir los resultados experimentales del coeficiente de transferencia de calor y
la caida de presién por friccion en el proceso de evaporacion para la geometria estudiada.

6) Contrastar las mediciones experimentales del factor de friccion y la caida presion en flujo
monofasico con las correlaciones establecida en la teoria convencional.

7) Autenticar la veracidad de los resultados experimentales comparando con modelos
predictivos de caida de presion por friccion en flujo bifasico y transferencia de calor en el
proceso de evaporacion; la comparacion se realizara con modelos ampliamente validados
en la teorfa de tubos convencionales y con los nuevos modelos desarrollados en el umbral

de micro/mini tubos.

1.3. Metodologia a utilizar

La metodologia de investigacion utilizada tiene un enfoque principalmente experimental. Donde
se manipulan un conjunto de parametros independientes para comprobar sus efectos en las
variables dependientes, en un ambiente controlado. Para la obtencién de los resultados en la
instalacién de evaporacion se siguen una serie de procedimientos experimentales, que varfan
dependiendo de la magnitud a caracterizar:

1) Caida de presion en flujo monofasico

2) Coeficiente de transferencia de calor en flujo monofasico

3) Caida de presion en flujo bifasico

4) Coeficiente de transferencia de calor en ebullicién saturada

Los valores de las variables mencionadas anteriormente no son medidos directamente, sino que
dependen de una seria de magnitudes independientes o de nivel 1 (presién, temperatura, caudal,
corriente, voltaje, longitud, densidad, diametro, etc.). Estas variables independientes son medidas
por diferentes dispositivos correctamente calibrados y configurados. Las medidas experimentales
luego son tratadas y analizadas. A cada uno de los parametros mencionado anteriormente se le ha
desarrollado una hoja de ruta experimental, con el fin obtener los puntos necesarios para

caracterizarlos.

Una vez se obtienen las medidas experimentales, estas son contrastadas con modelos

(correlaciones) y conocimiento al respecto que se encuentra en la bibliografia, se plantean

4
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hipétesis de comportamiento general a la vista de los resultados experimentales y, en el caso de
ser necesario, se plantean nuevos patrones de comportamiento para el proceso de evaporacion
estudiado. Estos nuevos patrones de comportamiento pueden dar lugar a nuevas correlaciones de
caracterizacion del coeficiente de transmision de calor y de la caida de presion. La metodologia
seguida para este estudio se resume a continuacion:

1) Puesta en marcha de la instalacion

2) Establecer un punto de trabajo en los sensores y transmisores segin la hoja de ruta.

3) Buscar un estado estable para cada velocidad masica ensayada.

4) Captura y toma de las mediciones en condicion estable.

5) Analisis y tratamiento de los datos.

6) Contrastar los resultados experimentales con los modelos desarrollado en la literatura de

la macro-escala y/o mini/micro-escala.

7) Conclusiones

1.4. Estructura del documento

Este estudio esta estructurado en siete capitulos. El presente Capitulo 1 muestra los antecedentes
del estudio: introducciéon del tema, los objetivos y la metodologfa utilizada durante la

investigacion.

En el Capitulo 2 se desarrolla un estado del arte para el coeficiente de transferencia de calor
(HTC) y la caida de presion en flujo monofasico y en el proceso de evaporacion. En el Capitulo 3
se describe la instalacién experimental, un analisis de incertidumbre, y asi como el procedimiento
para el cilculo de la caida de presion y el coeficiente de transferencia de calor experimental. El
Capitulo 4 muestra la campana experimental y los métodos de ensayos que permitieron adquirir

los datos para la realizacion de esta investigacion.

En el Capitulo 5, se exponen los resultados experimentales del R134a y R32 para la caida de
presion y el coeficiente de transferencia de calor. En este capitulo se investiga la influencia de la
velocidad masica, el flujo de calor, el titulo de vapor y la temperatura de saturacién sobre el

coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion en flujo bifasico.

En el Capitulo 6, se realiza una comparacion de los datos experimentales de caida de presioén por

fricciéon con los modelos predictivos de caida de presiéon por fricciéon y del coeficiente de
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transferencia de calor. Esta comparacion se realizé6 con modelos de la teoria convencional y los

nuevos modelos desarrollados para la mini/micro-escala.

En el Capitulo 7, se describen las conclusiones de este estudio y se recomiendan lineas de
investigacion futura para seguir avanzando en el conocimiento del fenémeno de transferencia de

calor en la mini/micro-escala.
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CAPITULO 2. Marco tedrico

Contenido

Este capitulo presenta un estado del arte de las investigaciones mas relevantes concernientes a la
obtencion de la caida de presion y transferencia de calor en un flujo monofasico y durante el
proceso de ebulliciéon saturada. Es de valor mencionar que el estado del arte realizado no esta
limitado solo a trabajos de investigacién que ensayaron con tubos multipuerto de aluminio,
también se incluyeron estudios que experimentaron con tubos mono-puertos en diferentes
geometrias, materiales de fabricacion y fluidos de trabajo. Esto se debe a que en la revision de la
literatura de la mini/micro-escala se encontraron una escasa cantidad de trabajos que estudien el
tubo multipuerto ensayado en esta tesis, y esa cantidad se reduce significativamente si son

consideradas la similitud en las condiciones operativas de la instalacion.
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2.1. Introduccion

El efecto fisico de la miniaturizacién en el proceso de evaporacion esta siendo objeto de intensos
estudios motivado por la urgente necesidad de evaporadores (mini/micro evaporadotes) que
satisfagan los requerimientos actuales de disipar grandes cantidades de calor en una menor
superficie. Estas aplicaciones incluyen componentes electronicos, aire-acondicionados, bomba de

calor, refrigeracion con flujo monofasico, pila de combustibles.

Un requerimiento fundamental para un 6ptimo disefio de los evaporadores es la caracterizacion
de la caida de presion y del coeficiente de transferencia de calor para unas condiciones
experimentales especificadas. En la literatura la mayoria de autores coinciden en la importancia de
la caida de presion en una misma linea de flujo bifasico (liquido-vapor) para estimar el coeficiente
de transferencia de calor. Estos dos parametros tienen similitud de importancia en el disefio de
evaporadores. En un flujo bifasico, para el calculo del coeficiente de transferencia de calor la
temperatura local de saturacion se estima con la correspondiente presion local de saturacion, a su
vez la presion local de saturacion esta regida por la caida de presion del flujo bifasico. Las
fluctuaciones de la caida de presion afectan la temperatura local de saturacion y por tanto la tasa
de transferencia de calor podria ser influenciada significativamente, en consecuencia la tendencia
del coeficiente de transferencia de calor podria variar conforme al comportamiento de la caida de

presion.

Este capitulo presenta un estado del arte de las investigaciones mas relevantes referentes a la
obtencién de la caida de presion y del coeficiente de trasmision de calor para la mini/micro-escala

con tubos mono-puerto y multipuerto en un flujo monofasico y flujo bifasico en evaporacion.

En la primera secciéon se muestran los esfuerzos realizados en la literatura para establecer un
critetio de transicién para distinguir entre la macro-escala y/o la mini/micro-escala. Luego, se
describen los fundamentos generales de la caida de presion y transferencia de calor para un flujo
monofasico conjuntamente con una descripciéon de las contribuciones mas notable por los
autores de la literatura de la mini/micro-escala, estas contribuciones se resumen en la Tabla 2.3.
Aunque el flujo monofasico no es el objetivo de esta tesis es precisa su inclusion, ya que es
fundamental en el estudio de los modelos de caida de presion y transferencia de calor en el flujo

bifasico.
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La caida de presion en un flujo bifasico se estudia en las Secc. 2.4, se incluyen los fundamentos de
la caida de presion, asi como una breve descripcion de las investigaciones reportadas por
diferentes autores, una recopilacién mas completa de las condiciones experimentales con que
fueron llevada a cabo las publicaciones se muestran en la Tabla 2.5. En la parte final de esta
seccion se describen con bastante rigor los modelos predictivos de caida de presion por friccion
desatrollado en la mini/micro-escala y la tedrica convencional (macro-escala). Los nuevos
modelos toman en cuenta la fuerza hidrodinamica que gobiernan el cambio de fase en la
mini/micro-escala. La capacidad predictiva de estos modelos se evalia con los datos

experimentales en el Capitulo 6.

Los avances reportados en la literatura del mecanismo fisico que gobierna el proceso de
transferencia de calor durante el proceso de ebulliciéon saturada se presentan en la Secc. 2.5, ya
que un gran numero tendencias han sido reportadas intentando aclarar el efecto de la velocidad
masica, flujo de calor, temperatura de saturaciéon y titulo de vapor sobre el coeficiente de
transferencia de calor. El efecto de estos parametros sobre el coefficiente de transferencia de la
calor es de relevacia para la capacidad predictiva de los modelos de transferencia de calor. Las
condiciones experimentales con que fueron realizada esta investigacion se reportan en la Tabla
2.6. En la parte final de esta seccién se describen los modelos predictivos de transferencia de
calor; modelos de la teorfa convencional y modelos desarrollado especificamente para la

mini/micro-escala.

La ultima seccion (Secc. 2.7) se muestra una descripciéon de los diferentes patrones de flujo
identificado en la literatura mini/micro-escala. En esta seccién se presentan uno de los pocos
modelos existente en la teotfa de la mini/micro-escala para estimar la linea de transicion de los
patrones de flujo. Las lineas de transicion de este mapa de patréon de flujo son funciéon de
nameros adimensionales que toman en cuenta propiedades fisicas significativa en la teorfa de la
mini/micro-escala como son; tensién supetficial, densidad, viscosidad. Este modelo de patrén de
flujo se utilizé para filtrar los datos experimentales conforme cada patrén de flujo; flujo de

burbuja (bubbly flow), “sig flon’” y flujo anular.

En la revision literaria no existen otros trabajos que investiguen la transferencia de calor en un
tubo de aluminio multipuerto con geometria triangular, longitud de calentamiento de 1.205 m,

diametro hidraulico de 0.715 mm y usando refrigerantes de media (R134a) y alta presion (R32).
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2.2. Transicion de la macro-micro escala

En esta seccion se presenta los diferentes critetios y/o clasificaciones que se han sugerido en la
literatura para establecer el umbral entre la teorfa convencional y el estudio de los mini/micro-
canales. Conjuntamente, se evalian cada uno de los criterios para determinar si el tubo

multipuerto ensayado estd dentro del umbral de mini/micro-escala.

En la literatura de la mini/micro-escala se realizan muchos esfuerzos para delimitar la condicion
bajo la cual un canal califica como mini/micro-canal y/o macro-canal. Es decir, donde comienza
la frontera de los métodos predictivos desarrollados en la teorfa convencional para evaluar el
coeficiente de transferencia de calor (HTC) y la caida de presion. Este umbral o frontera es de
gran interés debido a que permite determinar cuando la teorfa convencional es adecuada, o si es

necesatio datle un trato especial a las mediciones experimentales dentro de la mini/micro-escala.

Los criterios para la transicion de la macro-escala hacia mini/micro-escala desarrollados por
diferentes autores son tres:

1. Un criterio arbitrario establecido por Mehendal et al.[1] y ampliado por Kandlikar et al.
[2]considerando las condiciones del flujo, asi como el limite de didmetro menor
manufacturado por la industria.

2. Criterio de confinamiento fisico de la burbuja de vapor, el cual relaciona las dimensiones
del canal con las propiedades del fluido mediante el numero de confinamiento, Kew &
Cornwell [3,4] .

3. Ciriterio del espesor de la capa de liquido en interior del tubo desarrollado por Ong &

Thome [5,06].

El Criterio para la transiciéon entre macro-micro canal presentado por Mehendal et al. [1], en el
cual adopté una clasificacion arbitraria para describir las dimensiones del canal mediante el
diametro hidraulico basado en la aplicaciéon de los intercambiadores compactos. Kandlikar et al.
[2] refinaron el criterio establecido por Mehendal et al [1] basandose en las condiciones del flujo y
en el limite inferior de los tubos manufacturado por la industria. Kandlikar et al. [2] observaron
que el umbral de diametro hidraulico por debajo de 200 um esta influenciado por la rarefaccion

de los gases asociada al nimero de Knudsen a la presién atmosférica.

Kew & Cornwell [3,4] condujeron una investigacion experimental con R114b y un tubo de acero

con longitud de calentamiento de 50mm. En este estudio mostraron que las correlaciones
10
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establecidas en la teorfa convencional fallan en predecir las mediciones experimentales del
coeficiente de transferencia por conveccién para un numero de confinamiento mayor de 0.5. En
consecuencia sugirieron que el efecto fisico de confinamiento es significativo para canales que
tienen un diametro hidraulico con nimero de confinamiento mayor de 0.5. Es facil notar que el
numero de confinamiento depende de la presion de saturacion y de la tension superficial (Tabla

2.1). Por lo tanto, este criterio muestra variacion dependiendo del tipo de fluido que se utilice.

Triplet et al. [7,8] propusieron un criterio para la transicién considerando que las condiciones del
flujo bifasico dentro del tubo varfan cuando el didmetro hidraulico es menor o igual que la
constante de Laplace. Ullmann & Brauner [9] estudiaron el efecto que tiene el didmetro
hidraulico del canal en los mecanismos que gobiernan la transicion de los patrones de flujo.
Basados en este estudio sugirieron un criterio con el nimero adimensional de E6tvos, que indica
cuando los modelos convencionales no trabajan con una precision razonable. Este criterio
establece que para nimeros de E6tvés mayores de 0.2 los modelos predictivos desarrollados en la

teoria convencional no son adecuados.

Harirchian & Garimella [10] observaron que las dimensiones del canal y las propiedades del
fluidos por si solas no son suficientes para determinar el efecto de confinamiento en la
mini/micro-escala, como sugitiecron Kew & Cornwell y Triplet et al.[3,4,7,8]. Por tanto
propusieron un nuevo criterio para el efecto fisico de confinamiento basado en el nimero de
confinamiento convectivo(Bd%®Re). Este criterio relaciona los efectos de la velocidad masica, el
area de paso del tubo, las propiedades del fluido y la tensién superficial mediante el numero de
Bond y Reynolds. Los autores recomiendan con este nuevo criterio de transiciéon que para umbral
con nimero de confinamiento convectivo (Bd®°Re < 160 ) menor de 160 se debe considerar
el canal como micro-canal, ya que las evidencias experimentales de la investigacion indican un
confinamiento de las burbujas de vapor. Para un nimero de confinamiento convectivo mayor, el
flujo biféasico en el interior del tubo no experimenta un confinamiento fisico con las paredes del

tubo, por tanto para este umbral sugirieron emplear la teorfa convencional.

Ong & Thome [5,60] presentaron un trabajo experimental para la transicion de los patrones de
flujo en evaporacion para los refrigerantes R134a, R245fa, R236fa y en tubos con diametros de
[1.03, 2.20, 3.04] mm. Basados en este trabajo sugirieron un nuevo umbral para la transicion de la
macro hacia la micro-escala. El criterio establece que para nimero de confinamiento mayor de 1
(Co > 1)se comporta como un micro-canal; para nimero de confinamiento entre 0.4-1

11
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sugirieron una regiéon de transicion nombrada por los autores como meso-escala; para nimero de
confinamiento por debajo de 0.4 indicaron que la fuerza hidrodinamicas (viscosidad, inercia,

tension superficial) se comportan de forma similar a la teorfa para tubo convencionales.

Tabla 2.1. Numeros adimensionales importantes en la teoria de mini/micro-canales.

Numeros Descripcién
adimensionales
Numero de Re = Gdy,/u El nimero de Reynolds toma en cuenta la fuerza

Reynolds

de inercia y la fuerza viscosa en el interior del tubo.

Numero de

_ 9o~ pg)di

Este es un parametro de gran interés en el estudio

Bond Bd p de los mini/micro-canales, debido a que relaciona
la fuerza gravitacional con la tensién superficial, las
propiedades del fluido y el diametro hidraulico.

Numero de B q El nimero de ebullicién asocia el flujo de calor con

ebullicion 0= hlg G el cambio de entalpia. Este nimero adimensional
es de gran importancia en los procesos de
evaporacion.

Numero de W Gdy Representa un radio entre las fuerzas inerciales y la

Webber €= op tension superficial.

Numero de Los trabajos publicados en mini/micro-canales

Confinamiento | ¢, = g coinciden en que los efectos de la tensién superficial

son mas nototrios con una reduccion del diametro.
El ntimero de confinamiento relaciona la tensién
supetficial con la fuerza de gravedad.

g(p1 — py)d?

Es una fraccién entre el gradiente de presion en la
fase liquida del flujo y el gradiente de presiéon en
fase de vapor.

Parametro de , _ (dp dp
Martinelli X = (E)l/ (E)g

Es importante hacer notar que la mayoria de los criterios que consideran el efecto fisico de
confinamiento en el interior del tubo revelaron que a medida que decrece el diametro del canal
los efectos de la fuerza gravitacional son completamente suprimidos por la tension superficial.
Por tanto, lo que realmente distingue un macro-canal de un mini/micro-canal es el efecto de la
tension superficial, asi como la importancia de la fuerza viscosas, fuerza inerciales. Por esta razén
los nimeros adimensionales que relacionan la tension superficial con la fuerza de gravitacion, la
fuerza inercial con la tension supetficial poseen una gran relevancia en la teorfa de micro/mini-

canales. Estos nimeros se describen en la (Tabla 2.1)

En la Tabla 2.2 se resumen los criterios de transicién propuesto en la literatura de evaporacion,
ademas se incluye una breve evaluacion de los criterios con el propoésito de determinar si el tubo

multipuerto con geometria triangular ensayado con R134a, R32 estd dentro del umbral sugeridos

12
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por los autores para la mini/micro-escala. La Fig. 2.1 muestra el didmetro de transiciéon propuesto
por Kew & Cornwell [3,4], como se puede ver en la figura con un incremento en la temperatura
de saturacion la superficie de tension disminuye continuamente y en consecuencia el diametro de

transicion decrece.

Tabla 2.2. Evaluacidn de los criterios de transicion.

Kew & Cornwell  [Numero de {C 0 > 0.5 mini/micro — canal 1.26 1.34

[3,4] confinamiento Co < 0.5 macro — canal

Triplet al et. [7,8] |Constante de 0.000901 ]0.00096
Laplace

Mehendal et al. [1] | [1<d,<100]um Micro-intercambiadores
100 pm<dj, <Ilmm |Meso-intercambiadores

[1<d,<6]mm Intercambiadores compactos

dp >6mm Intercambiadores convencionales
Kandlikar et al. [2] [1 <dj,<0.1] pm Transicidon al nano-canal

[10 <dp< 1] um Transicién al micro-canal

[10<dy,< 200]um |Micro-canales
200 pum<d,< 3mm [Mini-canales

dp>3mm convencionales
Ullmann & Numero de E6tvos |[E0 < 0.2 mini/microcanal 0.0788  ]0.0694
Brauner [9] Eé>0.2 macrocanal
Harirchian Numero de Bo%°Re < 160 mini/micro — canal |24.450 39.90
&Garimella(2010). |confinamiento Bo%®Re > 160 macro — canal

convectivo

Diferentes criterios de transicion
1.6 14

14 [

1.2

0.6

- —
0.4 e Kew & Cornwell(1997)-R134a \ -4

= Kew & Cornwell(1997)-R32 B
0-R134 5
6-R32

0.2

Dimetros en el umbral de transicion
mng)
o]
w 7
<)}
Tension Superficial (mN/m)

0 5 10 15 40 45 50

20 30 35
Temperatura de saturacion (C)

Fig. 2.1. Criterio de transicién macro-micro escala.
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2.3. Caida de presion y transferencia de calor en flujo monofasico

En esta secciéon se muestra una revision de los trabajos mas notable de la literatura de la
mini/micro-escala para la caida de presion y la transferencia de calor en un flujo monofisico. Las
primeras publicaciones se centraron en describir la influencia de la miniaturizacion, la rugosidad
del tubo, geometria (formas), longitudes, materiales de la seccién de ensayo en el régimen de
transiciéon laminar-turbulento y su efecto en factor de fricciéon y coeficiente de transferencia de
calor para luego validar sus datos experimentales con las teorfas de tubos convencionales ya
establecida. LLa gran mayorfa de estas investigaciones se realizaron utilizando agua como fluido de

prueba, muy pocas utilizan refrigerantes.

2.3.1. Caida de presion en flujo monofasico
La caida de presion debida a la fricciéon en monofasico se expresa como:

_ frvm’L

==

2.1)

dp, es funcién del factor de friccion, de la velocidad medida del fluido y de la geomettia del tubo.

El factor de friccion depende del régimen de flujo y el régimen de flujo se caracteriza por el

nimero adimensional de Reynolds. El nimero de Reynolds que caracteriza la inercia, asi como

los efectos de la viscosidad en el fluido, y viene dado por la siguiente expresion:

_ PVmdn 2.2)
U

Donde p es la densidad del fluido, v, es la velocidad media del fluido, dj es el didmetro

Re

hidraulico del mini-canal, y es la viscosidad del fluido. Transcribiendo la Ec.(2.2) del nimero

Reynolds para los parametros medidos directamente:

Gdy, 2.3)

Donde G es la velocidad masica flujo masico entre el area de la seccion transversal.
El factor de fricciéon depende de las condiciones del flujo masico, la geometria del canal y las
condiciones de la superficie:
a) Flujo laminar-flujo turbulento
b) Flujo completamente desarrollado-Flujo en desarrollo
¢) Pared-Geometria del canal
d) Superficie lisa o rugosa
En la teorfa convencional existen diversas expresiones o correlaciones para determinar el factor

de friccién, segun los regimenes de flujos y geometrias de los canales, estas correlaciones se

14
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describen a continuacién. Para un flujo laminar completamente desarrollado y un canal circular la
ley de Hagen-Poiseuille relaciona el factor de friccion con el numero de Reynolds mediante Po,

como se puede observar en la Ec.(2.4)

Po
_ 2.4
f=r @4

Donde Po es el nimero de Hagen-Poiseuille que depende de la geometria del canal. Shan &

London [11] propusieron la siguiente expresion para un canal Rectangular, con lado corto 2 y un

lado largo 4, definiendo la razén de aspecto w, = %

Po = fRe = 24(1 — 1.3553w, + 1.9467w? — 1.7012w? + 0.9564w} — 0.2537w) (2.5)
Para flujo turbulento completamente desarrollado existen varias expresiones ampliamente
empleadas en la literatura de tubos con diametros reducidos. Las ecuaciones Ec.(2.6)-Ec.(2.8)

presentan el factor de friccion propuesta por de Blasius, Churchill [12] y Haaland [13]:

0316
" Re's 2.6)
f = 8[(8/Re)12 + 4=C/2]'/* @.7)

A = (37530/Re)® — [2.457In((7/Re)°° + 0.27R,)]
1 6.9
— — _18log [(Ra/3.77)1'11 + R—e]

Jf

La ecuacion de Blasius no considera la rugosidad de la superficie interior del tubo, la ecuacion de

2.8)

Haaland toma en cuenta la rugosidad el tubo y es valida para un rango de Reynolds
4000< Re<10". La ecuacién de Churchill [12] fue desarrollada para ambos régimen de flujo

laminar y turbulento.

En la literatura dedicada a mini/micro-canales diferentes autores miden la desviacién de los
resultados experimentales del factor de friccion con respectos a los valores tedricos del factor de

friccidn en tubos convencionales mediante un factor de friccién normalizado:

_ 2dpdPexy (2.9)

exp —

PVm2L

En tanto que el factor de fricciéon normalizado se expresa

_ (fRe)exp (2'10)
tn= (fRe)Tc

A continuacion se describen las principales investigaciones en la literatura de mini/micro-escala
utilizando un flujo monofasico. Entre los primeros autores en investigar la caida de presiéon en

flujo monofasico para el R-12 puede citarse a Yang &Webb[14], quienes utilizaron dos tipos de
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tubos multipuerto extruido de aluminio en su investigacion experimental: con interior aleteado
(micro-fin Tubes) y tubos con interior liso, el didmetro hidraulico de los tubos 1.56, 2.64 mm
respectivamente. Los valores del Reynolds abarcan 2500-23000 para un régimen turbulento
completamente desarrollado mostraron que el factor de fricciéon experimental para ambos tubos
es mayor que el establecido por la teorfa de Blasius, existiendo una diferencia mas pronunciada en

los tubos con interior aleteado.

Mala & Li[15] investigaron experimentalmente la caida de presion, el factor de fricciéon y los
regimenes de transiciéon en tubos de acero inoxidable y silice fundida con diametros hidraulicos
en el rango de 0.50-0.254 mm y agua como fluido de trabajo. Los resultados experimentales
indicaron una temprana transicion del régimen laminar al turbulento 300<Re<900, este rango de
transiciéon esta muy por debajo de la frontera establecida en la teoria para tubos convencionales.
Segun los autores, argumentaron que la regién de flujo turbulento completamente desarrollado
pudiese ocurrir en el intervalo 1000<Re<1500. Los datos obtenidos del factor de friccion para el
agua solo coinciden ligeramente con la teoria de Poiseuille en régimen laminar (Re<<400), luego a
medida que el nimero de Re se incrementa los datos experimentales del factor fricciéon en la zona
de transicion (300<Re<900) y/o régimen turbulento (Re>1000-1500) muestran grandes
desviaciones con respecto a la teorfa convencional. Las desviaciones son mas pronunciadas a
medida que el diametro decrece. Por tanto, la caida de presion por friccion se desvia de la teoria
convencional, atribuyendo este comportamiento a los efectos de la rugosidad en la pared y a la
reduccion del diametro. Los resultados experimentales evidenciaron la influencia del material

utilizado en la seccién de ensayo sobre la caida de presion.

Xu et al.[16] presentaron una investigacion para caracterizar el factor de friccién para un flujo de
agua utilizando dos secciones para realizar los ensayos experimentales: una placa de aluminio con
canales mecanizados (modelo A), y la otra es una oblea de silicio (modelo S). Los diametros
hidraulicos varfan de 0.030-0.344 mm. La transicién del flujo ocurre para el nimero de Reynolds
Rex~1500 para todos los diametros ensayados, por tanto argumentaron que este fenémeno de
transicion temprana en el micro-escala pudiese verse afectada por la rugosidad interior del tubo,
y/o por la forma del canal en vez de por la simple reduccién del area de paso del canal como
sugieren Yang & Webb y Mala & Li [14,15]. Los resultados experimentales del Modelo A y el
Modelo S muestran una tendencia similar a la teorfa convencional. Sin embargo observaron que
con una reduccién del tamano del canal, las desviaciones son mas significativas entre los datos del

factor de friccion experimental (fexp) v el factor de friccion tedrico (frc) para el Modelo A, a un
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mismo Reynolds y diametro hidraulico menor 0.1mm. Estas desviaciones de las caracteristicas del
flujo las atribuyeron a errores dimensionales, en vez de al afecto de la reduccién en el tamafio del

canal.

Ding & Sun[17] condujeron un trabajo experimental para caracterizar la caida de presion y el
factor de fricciéon con los refrigerantes R134a y R12 en tubos con geometria rectangular y
triangular, alternativamente. Los diametros de los tubos [0.6-0.4] mm, mas informacioén de las
caracteristicas experimentales se muestran en la Tabla 2.3 La seccion de ensayo estaba fabricada
de Acero inoxidable con un recubrimiento exterior de latén. I.as medidas experimentales del
factor de friccion son mayores que la teorfa de la macro-escala, argumentaron que las
comparaciones entre los datos experimentales y las teorfas convencionales son verdaderas solo
bajo condiciones de rugosidad similar. Idéntico a la tendencia mostrada por otros autores aqui
citado encontraron una temprana transiciéon del régimen laminar hacia el régimen turbulento
comparado con la teorfa convencional. Los resultados del factor de friccion del R-134a son
menores que los resultados del R-12 en régimen de flujo turbulento, mientras en régimen laminar

muestran comportamientos similares.

Chung-Kwaji [18] estudiaron las caracteristicas del flujo de agua desmineralizada y nitrégeno a
través de un canal circular con diametro de 0.1 mm. Utilizaron un rango de nimeros Reynolds
para el agua de 20-3010 y para el Nitrégeno de 23-662. Los resultados experimentales del factor
de friccién para en el agua revelaron una tendencia similar al factor de fricciéon de la teoria
convencional. El Reynolds critico en su estudio es de 2100, mientras que para un flujo laminar ley
del flujo de Hagen-Poiseuille estimada satisfactoriamente sus datos experimentales. Encontraron
una ligera desviacién en sus datos experimentales la cual atribuyeron a la incertidumbre de las
mediciones. Los resultados experimentales del Nitrogeno también son previstos de acuerdo a la
teorfa convencional. Ademas argumentaron que para el flujo monofasico del Nitrégeno el efecto

de compresibilidad es importante.

Judy et al. [19] investigaron experimentalmente con tubos de geomettias circular y rectangular
fabricados de silice fundido y acero inoxidable, para diametro hidraulico en el rango de 0.015-
0.150 mm. Utilizaron agua destilada, isopropanol y metanol como fluidos de trabajo. Los
resultados experimentales del factor de friccion para el rango de Reynolds ensayado

(8<Re<2000) coincide muy bien con el comportamiento descrito en la teorfa convencional.
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Ademas revelaron que para los diferentes niveles de diametros ensayados (15<dp(um) <150) no

existe ningun fenémeno de Stokes en el flujo.

Liu & Garimella [20] investigaron numéricamente y mediante mediciones experimentales las
caracteristicas del flujo en micro-canales con diametros hidraulicos 0.244-0.974 mm y nimeros de
Reynolds en el rango de 230-6500. Para todos los casos considerados (0.244=dj,<0.974), los
resultados experimentales del factor de fricciéon se ajustan estrechamente a las predicciones
teoricas en literatura convencionales (fRe = Po) para un régimen laminar. No encontraron
ninguna evidencia de transiciéon temprana (Re=4000) para el nimero de Reynolds. Concluyeron
que una reduccién en el tamafio del micro-canal tiene un impacto significativo en el desarrollo

temprano de un régimen de flujo turbulento.

Agostini & Watel [21] presentaron un estudio experimental del factor de friccion y el coeficiente
de transferencia de calor en un tubo multipuerto (N=11) extruido de aluminio con didmetro
hidraulico de 2.0lmm y orientacién vertical. Usaron R-134a como fluido de trabajo. En este
estudio encontraron que la tendencia experimental del coeficiente de transferencia de calor y la
caida de presiéon es muy similar a la teorfa de tubos convencionales. La transiciéon de régimen
laminar a régimen turbulento ocurre en Re=2000. Para numero de Reynolds en el Rango
500<Re<7000 sus datos experimentales de caida de presion y coeficiente de transmision de calor

se ajustan a las correlaciones de tubos convencionales para flujo laminar.

Kandlikar et al.[22] estudiaron el efecto de la rugosidad (superficie interior del tubo) sobre
transferencia de calor y la caida de presion en un flujo monofasico en rango de numeros de
Reynolds 500-3000. Utilizaron dos tubos de acero inoxidable con didmetros de 1.067 mm y 0.62
mm, ambos tubos con la misma técnicas de fabricacion. La investigacion experimental revel6 que
el efecto de variar la rugosidad relativa (R,) 0.178, 0.225, 0.281 en el tubo con diametro 1.067
mm es insignificante en el coeficiente de transferencia de calor y caida de presiéon. Sin embargo,
para el tubo de diametro 0.62 mm el aumento de la rugosidad relativa en el rango (0.161-0.355)
resulta en un incremento de los valores de caida de presion y transferencia de calor. Observaron
que la transiciéon hacia el régimen de flujo turbulento también es afectada por los cambios de
rugosidad en un tubo de 0.62 mm de diametro. Para todos los casos experimentados el nimero
de Nusselt se incrementa con el numero de Reynolds siendo mas evidente en la regiéon de
transicion (Re=2300). Los resultados experimentales del ndmero local de Nusselt estan

ligeramente por debajo del valor teérico correlacionado.
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Bucci & Celata [23] presentaron los resultados experimentales de la transferencia de calor por
conveccion en una fase del flujo y las caracteristicas del régimen de flujo en tubos con diametros
que varian en el rango de 0.172-0.520 mm; usaron agua como fluido de trabajo. Para nimeros de
Reynolds por debajo de 800-1000, mostraron que el factor de fricciéon experimental se ajusta a la
ley de Hagen-Poiseuille. La transicion del régimen laminar hacia el régimen turbulento ocurre en
el rango de 1500-3000, esta region de transicion de sus datos experimentales es idéntica a la
conocida region de transicion en tubos convencionales. Para nimeros de Reynolds por encima de
la region de transicion, los datos experimentales se desvian de ley de Hagen-Poiseuille. Similar a
otros autores indicaron que a medida que el diametro decrece la frontera del flujo laminar se
reduce, y por tanto la zona de transicion es significativamente afectada. Los datos experimentales
para el coeficiente de transferencia de calor en régimen laminar no se ajustan a la correlacion de
Huasen, en general son ligeramente mas altos. Para el régimen turbulento los datos
experimentales de los diametros 0.520 mm y 0.290 mm se ajustan a la expresion de Gnielinski

[24]. Los datos del diametro 0.175 mm se representan muy bien con la correlacion de Adams|25].

Sharp et al. [26] evaluaron experimentalmente los efectos de la escala en la transicion de régimen
laminar a régimen turbulento en micro-canales con una variaciéon del diametro hidraulico 0.050-
0.247 mm usando fluidos de trabajo que presentan polaridades distintas, agua desionizada,
Propanol, Glicerol 20%. El rango experimental del nimero de Reynolds de 20-2900. Los
resultados experimentales del factor de friccion para el flujo laminar son estimado con una
desviacion de un 1% por la teoria clasica de Poiseuille (f =64/ Redh). En esta investigacion no
encontré ninguna evidencia de transicion temprana en el régimen de flujo (1800<Re<2300).
Concluyo argumentando que el comportamiento del flujo en micro-canales, en al menos para los
diametros ensayados, no muestran diferencias perceptibles con el comportamiento del flujo en la

macro-escala.

Lelea & Nishio [27] investigaron experimentalmente y mediante modelaciéon numérica la caida de
presion y la transferencia de calor en un flujo monofasico utilizando Agua Destilada como fluido
de trabajo. Los diametros de ensayo 0.1 mm, 0.3 mm, 0.5 mm para un régimen laminar y
Reynolds no mayor de 800. Los resultados numéricos y experimentales indican que la relacion
convencional fRe = 64 es valida, no revelaron ninguna evidencia de transiciéon temprana del
régimen de flujo laminar al régimen turbulento para todos los diametros ensayados. Para los
valores locales del nimero de Nu observo que se ajustan muy bien a la teorfa convencional
incluyendo la region de entrada.
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Hetsroni & Mosyak [28] realizaron un denso estudio de las caracteristicas del flujo en monofasico
para tubos con diferentes geometrias y diametros hidraulicos en el rango de 0.015-4.010 mm. El
namero de Reynolds se encuentra entre 0.001<Re<4000. Los datos experimentales no muestran
discrepancia con la teorfa convencional por lo menos hasta un diametro de 0.050 mm. ILa

transicion del flujo laminar al flujo turbulento ocurre entre 1800<Re,,, <2200.

cript
Shen & Adrian [29] condujeron un experimento para investigar la caida de presiéon y la
transferencia de calor por conveccién en una fase del flujo para 26 canales rectangulares con
dimensiones 0.3x0.8 mm?®. Las pruebas se desarrollan para nimeros de Reynolds en el rango 162-
1257, usaron agua desmineralizada como fluido de trabajo. Observaron que la rugosidad en la
pared tiene un gran efecto en el flujo laminar. Para un flujo completamente desarrollado el
nimero de Poiseuille experimental es ligeramente superior a la teorfa convencional mientras con
nameros de Reynolds <400 la tendencia de los resultados experimentales es similar a la teorfa
convencional. Ademas, mostraron que el nimero de Nusselt incrementa con un incremento en el
nimero de Reynolds y el nimero de Prandlt. En la comparaciéon del nimero de Nusselt
experimental con los modelos numéricos de la teorfa convencional revelaron una ligera

desviacion la cual atribuyeron al efecto de la rugosidad en las medidas experimentales.

Celata et al.[30] estudiaron la influencia de la rugosidad y la hidrofobicidad en las paredes para
micro-canales con geometria circular. Los diametros hidraulicos en el rango 0.070-0.326 mm.
Descubrieron que para numero de Reynolds Re>300 los datos experimentales del factor de
friccion en todo el rango de diametros utilizados se ajustan adecuadamente a la curva
proporcionada en la teorfa de Hagen-Poiseuille. En este estudio no observaron ninguna

transicion anticipada hacia el flujo turbulento (2000<Re<3000).

Tu & Hrnjak [31] investigaron experimentalmente el factor de fricciéon para cinco (5) canales
rectangulares con didmetros hidraulicos en el rango de 0.0695-0.3047 mm utilizando R-134a en
fluidos de pruebas. Ensayaron con un rango de rugosidad relativa 0.14-0.35% y nimero de
Reynolds 112-9180. Los resultados experimentales evidenciaron que para los tubos con rugosidad
relativa menor de 0.30% (R;<0.30%) el nimero de Reynolds se encuentra en el rango de 2150-
2290 ligeramente por debajo de la teorfa convencional. En régimen laminar e incluso en nimero
de Reynolds critico el factor de friccion experimental se ajusta adecuadamente a los resultados
teoricos(fRe)con desviacion media de 4%, la cual atribuyeron a las incertidumbres en la

medicién. Sin embargo, para el tubo con rugosidad relativa més alta de 0.35% y didmetro
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intermedio 0.1411 mm encontraron una transicion temprana con un nimero de Reynolds 1570, y
una desviacion del 9% del factor de friccién experimental con respecto a la teorfa convencional.
Argumentaron que este comportamiento se debe al bajo valor de la razén de aspecto del canal,
asi como a la rugosidad de la superficie. En el régimen turbulento el factor de friccion
experimental es ligeramente mayor que el Churchill [12] para tubos lisos indicando el efecto que
tiene la rugosidad en el régimen de transiciéon y turbulento. Para el canal con diametro 0.1411 y
rugosidad relativa de 0.35%, en un flujo turbulento el factor de fricciéon es mayor que los otros
dimetros ensayados. No encontraron evidencias experimentales de que el tamafio del canal tenga

algun efecto en el comportamiento del flujo.

Han & Kedzierski [32] midieron la caida de presion en flujo monofasico utilizando tres secciones
de ensayos construidas de acero inoxidable, silicio y polietercetona respectivamente. Los
diametros varfan de 0.097-0.260 mm y numeros de Reynolds en el orden 30-3000. Los datos
experimentales de caida de presién no muestran una desviacion significativa de la teorfa clasica
para los diametros ensayados. El numero critico de Reynolds esta en el orden Re=2000.
Observaron que el factor de friccion medido muestra la misma dependencia del Re; no obstante
las variaciones en las longitudes del tubo, material del tubo, diametros de los tubos y el tipo de

fluido ensayado.

Ghajar & Tang [33] investigaron experimentalmente el factor de friccién en la region de
transicion para un flujo de agua destilada en flujo monofasico. La secciéon de ensayo es de acero
inoxidable con didmetros desde 2.083 mm a 0.337 mm. A diferencias de otros autores su
investigaciéon busca la localizaciéon (comienzo y fin) de la region de la region de transicion con
respecto al diametro hidraulico y la rugosidad. Observaron que un decrecimiento en el diametro
(dyp<1.327 mm) del tubo a la par de un incremento de la rugosidad relativa influencia en el factor
de friccién, aun en flujo laminar. Ademas, demuestran que la transiciéon para un flujo laminar
comienza a bajos nimeros de Reynolds con una disminucién en el diametro. Los datos
experimentales muestran que el rango del numero de Reynolds en la region de transicion se
estrecha con la reduccién del diametro. Aconsejan que para obtener las mediciones con la
precision necesaria en este tipo de investigaciones es necesario: tener cuidado con la sensibilidad

de los equipos de medicién, asi como una metodologia experimental sistematica.

En la revision bibliografica se encuentran resultados contradictorios, pues en las primeras

publicaciones Mala & Li [15], Xu et al. [16], Ding & Sun [17], sus datos experimentales mostraron
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desviaciones importantes para el factor de friccion y las condiciones del régimen de flujo con
respecto a las teorfas convencionales, atribuyeron este comportamiento a la reduccién del
diametro y a los efectos de la rugosidad en pared. Una gran cantidad de autores, entre los cuales
podemos citar a Kandlikar et al.[22,34], Bucci-Celata[23], Judy[19], Tu-Hrnjak[31], Mokrani &
Bourouga, demostraron que estas discrepancias en las condiciones del régimen de flujo se deben
fundamentalmente a los resultados de las incertidumbres en las dimensiones del canal, a las
mediciones del flujo y a las pérdidas por el cambio en la geometria en la entrada-salida de la
seccion de ensayo. Kandlikar et al.[22] mostraron experimentalmente el efecto que tiene sobre la
condicién del régimen de flujo y la transferencia de calor variar la rugosidad para un tubo de
0.62mm de diametro. Bucci-Celata [23], observaron que a medida que el diametro se reduce hay
un incremento en la extension del régimen de flujo laminar y la transicion del flujo es
significativamente afectada, Jud[19] y en sus medidas experimentales coinciden con la teorfa

convencional, con una ligera variacién en el régimen de transicion del flujo (Recyip:=2000).

Tu & Hrnjak [31] no encontraron evidencias experimentales de que la reducciéon del diametro
tenga algin efecto sobre las condiciones de transicion del régimen de flujo; sin embargo, indico
que la variaciéon en la rugosidad tiene efectos importantes. En general, en aquellas publicaciones
donde se disefiaban y construfan secciones de ensayos seguras, con adecuadas técnicas de
mediciones para reducir los errores aleatorios y sistematicos en las estimaciones de los parametros
que influyen en el coeficiente de transferencia de calor por conveccion y caida de presion en
monofasico, los resultados experimentales se ajustan satisfactoriamente a la teorfa convencional
ya establecida. ILa Tabla 2.3 muestra una recopilacién de las diferentes investigaciones en caida de

presion y la transferencia de calor en una unica linea de flujo.

2.3.2. Transferencia de calor por conveccion en monofasico.
En este apartado se describen brevemente los esfuerzos que han hecho los investigadores en la
ultima década para demostrar que el comportamiento de los tubos con didmetros reducidos
puede ser diferente o no de la teorfa convencional ya establecida. Las correlaciones de uso mas
frecuentes por los autores en la revision bibliografica de la transferencia de calor en monofasico

se muestran a continuacién: la ecuacion de Dittus-Boelter[24], que sigue el siguiente modelo;

0.7 < Pr <160

_ 4/5 .
Nu = 0.023Re,;” Pri/*; { Re,, > 10* @11)

La correlacion de Petukhov [24]
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0.5 < Pr <2000

ot (f/8)Re,, Pr _ 10* < Re;, < 5 x 10° 2.12)
f 1, ’ K =107+ 900 0.63
K +12.7 <§> (Pr2/3 —1) o Re 1+ 10.Pr

LLa modificacion hecha por Gnielinski [24] para trabajar con nimero de Reynolds pequefio

f
(g (Rey, — 1000)Pr 3000 < Rey, < 5% 106

Nu = (2.13)

! 0.5 < Pr <2000

1.07 +12.7 (g)l/z (Pr§ - 1) /' = 182 log(R;o) WA

Peng & Petersorn|[35,36] experimentaron con tubos de diferentes tamafios y geometrias para
caracterizar el coeficiente de transferencia de calor en monofasico con agua y metano como
fluidos de trabajo. En los resultados experimentales mostraron la relacién que existe entre el
nimero adimensional de Reynolds y el nimero de Nusselt, encontrando las siguientes tendencias
conforme a los regimenes de transicion: Re<400 flujo laminar el nimero de Nusselt decrece
mientras aumenta el nimero de Reynold; 400<Re<1000 es la zona de transicién; para Re>1000
todo el flujo esta en régimen turbulento y nimero de Nusselt aumenta con el numero de
Reynolds. La velocidad del fluido, la temperatura del fluido y el tamafio del canal afectan con
fuerza el régimen laminar y de transiciéon. Analizaron la relacién existente entre el coeficiente de
transferencia de calor y la temperatura de la pared para la cual distingue tres zonas: una zona
donde el coeficiente de transferencia de calor decrece ligeramente; otra zona media donde hay
una gran variabilidad; y una tercera zona donde el coeficiente de transferencia de calor
incrementa con la temperatura de la pared. En este estudio indicaron que la variacién del
coeficiente de transferencia de calor con la temperatura de la pared es consecuencia de la

reduccidn del tamafio del micro-canal.

Peng & Peterson [35] condujeron una investigacion experimental donde revelaron que las
conclusiones para el régimen de transicion en Peng & Petersorn[36] seran verdaderas para un
flujo de liquido en un micro-canal con estructuras dimensionales idénticas. Los resultados
experimentales indicaron la influencia de los parametros geométricos (largo, ancho, razén (W;))
tanto en el coeficiente de transferencia de calor con en el régimen de flujo, en tanto que el efecto
de la geometria en los tubos es depreciables para el flujo en régimen laminar y turbulento.
Propusieron correlaciones empericas para el coeficiente de transferencia de calor en flujo
monofasico para el régimen laminar y turbulento. El rango de desviacion de la correlacién con

respecto a su datos experimentales es de *30%. Las medidas experimentales del factor de
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friccion en ambos regimenes laminar y turbulento, son mas reducidas que los valores previstos

por las relaciones clasicas.

Adams et al.[25] estudiaron la conveccion forzada para un flujo monofasico en puertos circulares
de cobre con diametros que varfan [0.76-1.09] mm y con agua como fluido de trabajo. Las
pruebas se realizaron con un régimen de Reynolds 2600-23000 (turbulento) y nimero de Prandlt
1.53-6.43. Los datos experimentales del nimero de Nusselt estan por encima de los previstos por
la correlacién de Gnielinski[24]. Las desviaciones entre los datos experimentales y los previstos
por el nimero de Nusselt son mas notables para el canal con diametro de 0.76 mm que en canal
de 1.09 mm. Realizaron una modificacién a la correlacion de Gnielinski[24] para ajustarla a la
tendencia presentada por los datos experimentales. La desviacion entre los datos experimentales y

el nimero de Nusselt con la nueva correlacion es =18.6%.

Qu et al.[37] condujeron una investigacion experimental de las caracteristicas de la transferencia
de calor por conveccién para un flujo de agua a través de micro-canal con forma trapezoidal de
silicona y diametro hidraulico en el rango 0.062-0.169 mm. Compararon los datos experimentales
del nimero de Nusselt con varios modelos de la teorfa convencional. Los resultados de la
comparacién indicaron que el nimero de Nusselt experimental para un flujo monofasico esta por
debajo de los valores que predice los modelos de la teorfa de transferencia de calor convencional.
Atribuyeron esta diferencia al posible efecto de la rugosidad en el nimero de Nusselt
experimental. Basados en esto proponen una modificaciéon al nimero de Nusselt tomando en

cuenta el efecto de la rugosidad en la pared del tubo.

Lee & Garimella[38] ensayaron con agua destilada a través de una placa de cobre con micro-
canales mecanizados en un rango de diametros hidraulicos 0.318-0.903 mm, los nimeros de
Reynolds para el flujo varfan 296-3066. Confirmaron la literatura demostrando
experimentalmente que el numero de Nusselt incrementa con el Reynolds, la funcién de
dependencia es una linea recta en la regiéon de flujo laminar incrementando la pendiente en la
region de flujo turbulento. La region de transicion para el flujo laminar y turbulento en su datos
experimentales se present6é para un numero de Reynolds proximo 200. Observaron que para el
flujo turbulento los datos experimentales la muestran una pequefa desviaciéon con respecto a la
correlacién de Gnielinski[24], atribuyeron este comportamiento a que la correlacién de Gnielinski
es valida para Reynolds mayores de 3000. Ademas, estudiaron el efecto de la reduccién del

diametro en el coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion mostrando que el
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coeficiente de trasferencia y la caida de presion aumentan cuando el diametro disminuye.
Sugirieron que para predecir el comportamiento térmico en monofasico mediante simulacion
numérica es necesario conocer las condiciones limites y de entradas experimentales para ajustarlas

al acercamiento predictivo.

Jung & Kwak[39] midieron experimentalmente el coeficiente de transferencia de calor y el factor
de fricciéon en monofasico para agua y FC-72 como refrigerantes de trabajo en micro-canales con
geometria rectangular; los micro-canales tienen una dimensién 0.1mm, 0.150 mm, 0.2 mm de
ancho con un largo de 0.015 mm y un alto de 0.1 mm en todos los casos. Demuestran que el
coeficiente de transferencia de calor aumenta con la temperatura de la pared, excepto para bajo
nameros de Reynolds. Observaron que el valor experimental del factor de friccién estd muy cerca
del valor teérico (fRe = 64) en el microcanal de ancho 0.1 mm, sin embargo para el micro-
canal con ancho 0.2 mm el factor de fricciéon es levemente mayor que el valor de friccién tedrico.
Se estim6 un error en las mediciones del factor de fricciéon de *£5.5%, lo cual atribuyen a las
incertidumbres en las mediciones del transmisor de presion y el sensor de temperatura a la
entrada-salida de la seccion de prueba. Para el nimero de Nusselt sus datos experimentales no se
ajustan a las correspondientes correlaciones en micro-canales, ademas apoyan la literatura

demostrando que el nimero de Nusselt incrementa con el nimero de Reynolds.

Owhaib et al. [40] estudiaron experimentalmente las caracteristicas de la transferencia de calor en
una fase del flujo para el R-134a en canales circulares con diametro 1.7, 1.2, 0.8 mm y nimero de
Reynolds en el rango de 1000<Re<17000. Observaron un incremento en el coeficiente de
transferencia de calor con la disminuciéon del didmetro en la regiéon de flujo turbulento. Para
Re<5000 el coeficiente de transferencia de calor es similar para los tres tubos. Para el nimero de
Nusselt en funcién del Reynolds muestra que las diferencias para los tres tubos es mayor en la
zona de transicién, por lo tanto las pendientes curvas son diferentes y mas uniformes
individualmente en la region turbulenta. Ademas contrasta los datos experimentales con
correlaciones convencionales y nuevas correlaciones desarrolladas para tubo de diametro
reducido, encontrando que las correlaciones de la teorfa convencional muestran mejor tendencia

para los datos experimentales.

Celata & Cumo [30] utilizaron dos tipos de tubos para caracterizar la transferencia de calor para
el flujo monofasico: 1) tubos de vidrio lisos (€<0.00001 mm); 2) tubos de acero inoxidable con

rugosidad en el rango de 0.0006-0.0027mm. El fluido de trabajo es agua destilada y los diametros
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de los tubos varfan de 0.5mm hasta 0.12mm. Para el flujo turbulento, el nimero de Nusselt no
muestra diferencias significativas con respecto a los valores obtenidos por la ecuaciéon de
Gnielinski (Ec.2.13) para el rango de didmetros ensayados. En el flujo laminar, los resultados
muestran para el tubo liso que el nimero de Nusselt decrece al reducir el diametro del tubo con
los numeros de Reynolds ensayados. Atribuyen este comportamiento del nimero de Nusselt a la
disipaciéon de energfa en la secciéon de prueba. El tubo de acero inoxidable evidencia un
comportamiento bastante clasico, en que el numero local de Nusselt se aproxima a una constante

completamente desarrollada con un calentamiento uniforme del tubo.

Qi & Zhang|41] condujeron una investigacion experimental para caracterizar la transferencia de
calor y la caida presiéon en flujo monofasico con Nitrégeno liquido (N,) en cuatro tubos que
poseen diametros de 1.931, 1.042, 0.834 y 0.531 mm individualmente. L.os numeros de Reynolds
ensayados varfan 10,000-90,000. Los resultados experimentales del factor de friccién los
compararon con las correlaciones de Colebrook y Nikurades encontrando: que para los tubos de
diametros 1.931 mm y 1.042mm con rugosidades relativas tan bajas (0.0347%, 0.0825%) las
medidas estan ligeramente por encima de la teorfa convencional, para el tubo con didametro de
0.834 mm y rugosidad de 0.206% la ecuacién de Colebrook predice los datos experimentales
satisfactoriamente, mientras que la correlacion de Nikurades lo predice con baja precision. Para el
tubo con diametro hidraulico menor 0.531mm y rugosidad mayor 0.435% ambas correlaciones
no se ajustan a las mediciones experimentales. Atribuyen este comportamiento al incremento de
la rugosidad relativa mientras disminuye el diametro. Observaron que las correlaciones por
conveccion de Dittus-Boelter [24] y de Gnielinski [24] estan por debajo de los resultados
experimentales, las desviaciones son mas significativas con un descrecimiento del diametro.
Ademas la correlacion de Adams et al. [25] en micro-canales sobrestiman las medidas

experimentales del nimero de Nusselt con desviaciones muy grandes.

Yang & Lin[42]. Estudian las caracteristicas de la trasferencia de calor y el factor de friccién con
un flujo de agua a través de seis (6) micro-tubos de acero inoxidable con geometria circular. LLos
diametros de los tubos varfan 0.123-0.962 mm y Reynolds en el rango de 100-10000. Utilizaron la
técnica de cristales liquidos termo-crémicos para medir las temperaturas en la superficie de la
pared. Los resultados del factor de fricciéon concuerdan muy bien con las correlaciones de Blasius
y Poiseuille en el régimen laminar y turbulento respectivamente. Las mediciones del numero de
Nusselt para un flujo de agua en régimen laminar se ajusta a la constante teérica Nu=4.306, para

numero de Reynolds mayor de 1000 (Re>1000), el numero de Nusselt se incrementa con un
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incremento en el nimero de Reynolds. Para un flujo turbulento encontraron que los nimeros de
Nusselt medidos se ajustan a la correlacion de Gnielinski [24]. No encontraron efectos
significativos en las caracteristicas del flujo al reducir el tamafio del tubo. El nimero critico de

Reynolds varfa de 2300-300.

Mokrani & Bourouga [43] publicaron un denso estudio, enfocado en el disefio, construccion e
instrumentaciéon de un micro-canal para caracterizar el coeficiente de transferencia de calor y la
caida de presion en un flujo monofasico. El dimetro hidraulico en el rango 100um-1mm, con una
geometria rectangular y agua como fluido de trabajo. La seccion de ensayo estaba constituida de
varias placas de acero inoxidable con material acrilico a la entrada y a la salida para evitar pérdida
de calor. Mostraron que las mediciones experimentales del nimero de Poiseuille en régimen
laminar se ajustan a los valores tedricos dados por la ecuacion de Shah &London [11]. Para flujos
en régimen turbulento los datos experimentales del factor de fricciébn son estimados con
exactitud por la correlaciéon de Blasius. Los valores experimentales del nimero de Nusselt en
régimen turbulento son previstos muy bien por la correlacion de Gnielinski [24]. Argumentaron
que las desviaciones encontradas en la literatura se deben a: errores en la estimacion de los
parametros que gobiernan la transferencia de calor por conveccidon; en referencia a las
comparaciones del nimero de Nusselt y numero de Poiseuille teérico con datos experimentales
que no cumplen con las condiciones térmicas e hidrodinamicas (flujo completamente

desarrollado). El régimen de transiciéon ocurre en el rango de Reynolds de 2200-3000.

Como se puede apreciar, diferentes trabajos han sido publicados para caracterizar la transferencia
de calor por convecciéon en un flujo monofasico con tubos de diametros reducidos. Autores
como Adams et al. [25], Jung & Kwak [39], Qi & Zhang [41] revelaron que el coeficiente de
transferencia de calor por conveccion se incrementa con una disminucion del diametro. Adams et
al. [25] desarrollaron su propia correlacion para tubo del tipo mini-canal. Otros autores Peng &
Peterson [306], encontraron una cafda del coeficiente de transferencia de calor por conveccién con
el tamafio del canal en relacién a la teorfa convencional. Hay otros grupos de autores, como
Owhaib et al. [40], Agostini[21], Mokrani & Bourouga [43] que sus resultados experimentales del
coeficiente de transferencia de calor en monofasico son previstos satisfactoriamente por la

correlaciones de la teoria convencional.
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Tabla 2.3. Compilacién de investigaciones en monofasico para mini/micro-canales.

Referencia L; /djp (mm) |Geometria | Material de Fluido R, L/dy Re Re ript o f
la seccion
Yang & Webb [14] Ly [560] O Aluminio R-12 - 359 2500-23000 |- H | fexp>frc
dp [1.56-2.64]
Adams et al. [25] dy, [0.76;1.09] O Cobre Agua - - 2600-23000 |- V| Nugyp>Nurc
L [50.8] destilada
Qu et al. [37] dp [0.062-0.169] \W/ Silicon Agua 1.28-1.75 |178-483 |100-1500 - H | Nugy,<Nurc
Mala & Li [15] dp, [0.050-0.254] O Silicio H,O 124-490 |100-2000 >300-900 H | fexp>frc
fundido; >1000-
acero 1500
inoxidable (flujo
turbulento
totalmente
desarrollado)
Ding & Sun [17] dp [0.6 0.4] 0O ;A [Acero R-12 0.33-0.75 167-250 |200-3500 1100-1800 Vo | fexp™fre
inoxidable R-134a
Xu et al. [16] L; [10-50] - Aluminio; H,O 0.145- 29-1470 |20-4000 1500 H | fexp=frc
dj, [0.030-0.344] obleas de 1.0684;
silicio 0.0676-
0.0253
Chung & Kawaji [18] |d}, [0.1] O Cristal Gas N,; agua - 639-875 |2-3011 2000 H | fexp=frc
desionizada 23-662
Judy et al.[19] Ly [30-300] 0O ;0 |Silicio CH,-OH; - 1200- 8-2300 2000 H | fexp=frc
dp, [0.015-0.150] fundido; (CH;),CHO 5650
acero H;
inoxidable Agua
destilada
Kandlikar [22] L; [560]; @) Acero H,O 0.161-0.35 |- 500-3000 {2300 H | Nugy, <Nurc
dp[0.62-1.067] inoxidable foxp = frc
Bucci & Celata [23] L [70]; @) Acero H,O 0.309-0.871 |135-407 |200-600 1800-3000 H | (Re>1000)
d,[0.172-0.520) inoxidable fexp™[rc
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con (Re<1000)
capilaridad fexp=frc
Owhaib & Palm[40]  |d}, [1.7;1.2;0.8] Acero R-134a - 191.20- |1000-17000 |- Nugy, =Nugc
inoxidable 406
59)
Sharp & Adrian [26] | d}, [0.050-0.247] Silicio Propanol; - - 20-2900 1800-2300 fexp=Irc
fundido Glicerol-20%
(vidrio) Agua
Lui & Garimella [20] |d}, [0.244-0.974] Plexiglass H,O <3 26.0- 230-6500 2000-3000 fexp=Irc
Ly [25.4-41.0] 170.8
Lee & Garimella[38] | d}, [0.318-0.903] Cobre Agua - 28.12-  |300-3500 |- Laminar
destilada 79.90 Nugyp=Nurc
turbulento
Nugyp>Nure
Lelea ct al. [27] dy, [0.1,0.3, 0.5] Aluminio | Agua - 317-1200 | <800 - fexp=Frc
destilada
Agostiniet al. [21,44] | d}, [2.01] Aluminio R-134a 0.050 500 300-5000 2000 fexp=Irc
N. puertos. Nugyp=Nurc
N=11
Shen et al. [29] dy, [0.4306] Cobre Agua 4-6 - 162-1257 - fexp =frc
0.3mmx0.8mm destilada
Ly [21-32.6] Vidrio con  |H,O 0.05-0.538 [100-300 |50-3400 2000-2300 fexp=Irc
Celata et al. [45] dj, [0.070-0.326] capilaridad;
tubo de
vidrio en
silicona;
silicio
fundido;
teflon
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Celata et al. [30] L [36.8-92.9] ! Acero Agua 0.410-0.612 |323-665 |50-7025 - H Turbulento

dp, [0.120-0.500] inoxidable; |destilada Nugyp=Nurc
actilico
Tu & Hrnjak [46] dp,[0.0695- O R-134a 0.14-0.35 |315-691 |112-9180 |1570-2200 |H |laminar
0.3047] fexp=Trc
turbulento
fexp =frc
Jung & Kwak [39,47] |L; [15] O Silicon FC-72;agua - - 55-330 - H | fexp=frc
dp,[0.100-0.200] 196-250 Ntgy,>Nuge
Qi & Zhang [41] 1.931;1.042;0.834 o) Acero N, liquido 0.206-  129.50- |10000- - Vo fexp=frc
;0.531 inoxidable 0.00347 |470.81 90000 Nugxp>Ntire
Yang & Lin [42] L [123-962] O Acero agua 0.145-1.40 |370-1138 |300-10000 |2300-3000  |H | foun=frc
inoxidable Nugyy =Nuge
Han & Kedzierski[32] | dj, [0.097-0.260] Silicio Agua - 192.60-30-3000 H o\ fexp=frc
O fundido; destilada 1564
acero
inoxidable;
PEEK
Mokrani et al. [43] | d, [0.100-1] O Acero Agua - - 100-5000 |2200-3000  |H | foxp=frc
inoxidable

Nuexp :NuTC

[ =Seccion rectangular; () = Seccién Circular; A\ = Seccion Triangular; UZ Seccién Trapezoidal, O=orientacién de la seccién ensayo; Ly =Longitud de calentamiento; Ly = longitud del tubo
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2.4. Caida de presion en flujo bifasico

LLa caida de presion tiene una gran importancia para el correcto disefio de los intercambiadores de
calor. En este capitulo se estudian las caracteristicas de la caida de presion en el tubo multipuerto
de aluminio. En la primera secciéon se describen los rudimentos fundamentales, luego una
revision bibliografica de los trabajos de investigacion realizados por diferentes autores en caida

presiéon en mini-canales.

Los mini-canales ofrecen la ventaja de un mayor coeficiente de transferencia de calor; son mas
compactos por lo que requieren menor cantidad de carga, contribuyendo de este modo a la
preservacion del medio ambiente. Sin embargo, estos tubos presentan una gran caida de presion,
lo cual no es deseable en los procesos de ingenierfa debido a que provoca un incremento en los
costes de bombeo, mantenimiento. Por esta razén es un requerimiento fundamental el estudio de

la caida de presién para un disefio 6ptimo de los evaporadores y condensadores.

La caida de presion en una linea de flujo bifasico esta asociada a la variacién de la energia cinética,
energfa potencia y la fuerza de fricciéon asociada al tubo. La caida de presién medida en el tubo es
la suma de la caida de presion en monofasico, en flujo bifasico, las pérdidas por expansién y/o
contraccion.

APmeas = dpe + dp. + dpo + dptp (2.14)

A continuaciéon se describe como se evalia cada componente de la Ec.(2.14) durante la

realizacion de esta investigacion.

2.4.1. Evaluacion de las pérdidas de presion por contraccion y expansion en el tubo
Las ecuaciones que se utilizan para evaluar la caida de presion del refrigerante debido a un
cambio brusco de geometria en los extremos de la seccion de ensayo, (cabezal-minicanal,
minicanal-cabezal) se presentan con mas detalles en el apéndice. Para realizar el calculo de la
contraccion y expansion hay que tener en cuenta la condicion termodinamica del refrigerante. El
refrigerante entra comprimido (sub-enfriado) a la seccién de ensayo (cabezal-minicanal). En el
cambio de geometria donde se produce la expansion (mini-canal-cabezal) el flujo presenta dos
condiciones monofasico si el tubo no es calentado eléctricamente o bifasico si se caliente
uniformemente. Para el calculo de la pérdida de presion por contraccion y expansion en un flujo
monofasico se utiliza la expresion propuesta Kays & London [48]. Esta expresion introduce un

coeficiente de expansion y contraccién, el valor de los coeficientes depende del régimen de flujo.
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Para la expansion brusca en el flujo bifasico se utiliza la correlaciéon de Schmidt & Friedel [49]

modificada por Coleman & Krause [50].

2.4.2. Caida de presion en flujo monofasico
LLa caida de presion en el flujo monofasico se evalia con la correlacion propuesta por Blasius para
el factor de friccion, Ec.(2.6). Es necesario mencionar que la caida de presiéon en monofasico
desde la entrada de la seccion de ensayo hasta el punto de saturacién del refrigerante presenta

valores muy pequenos, de cualquier modo es tomada en cuenta.

2.4.3. Componentes de la caida de presion en flujo bifasico
La caida de presion en el flujo bifasico se expresa como la suma de tres componentes: la caida de

presion por aceleracion, la caida de presiéon por elevacion o gravitacional y la caida depresion por

friccion.
_dptp = _dpF_dpac_dpg (2.15)
Esta expresion se suele representar como un gradiente en relacién con la longitud de tubo
(dp) B (dp) (dp) (dp) (2.16)
dz/ e B dz/p \dz/q \dz/,

2.4.4. Caida de presion gravitacional
La caida de presion por elevacion es cero, estos se debe a que la seccion de ensayo se encuentra

orientada de forma horizontal, como se puede evidenciar en la siguiente expresion, Ec.(2.17).

dpy _ —
(E)g =prgsinf=0 (2.17)
2.4.5. Caida de presion por aceleracion del fluido
Este componente esta asociado a la aceleraciéon del fluido durante el proceso de evaporacion
(energfa cinética), cuando el proceso de evaporaciéon toma lugar en el mini-canal se genera un
incremento del nicleo de vapor a medida que avanza la linea de flujo en el tubo. Por tanto el
componente de aceleracion es positivo.

(@) w0
dz ac dz €Pyg (1_5)/)1

2.18)

<

Donde € es la fracciéon de hueco “void fraction”; en la literatura se han propuesto diferentes

b

correlaciones para su calculo, pero la mas ampliamente usada es la correlacion propuesta por Zivi

[51], 1a cual es funcién del titulo de vapor y la razén de densidades.

e

Para el caso especifico del modelo homogéneo, donde las velocidades de la fase liquido-vapor

son similares (§ = 1) la fraccién de hueco viene dada.
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£ [1 * (1 ; x) ' (%)]—1 (2.20)

2.4.6. La caida de presion por friccion en flujo bifasico

Existen principalmente dos modelos ampliamente usados para evaluar la caida de presiéon por

friccion en flujo bifasico: el modelo homogéneo y el modelo de flujo separable.

2.4.6.1. Modelo homogéneo
El modelo homogéneo considera velocidad idéntica de la fase liquida y la fase vapor dentro del
tubo (asume el flujo bifasico como una sola fase), tomando en cuenta las propiedades de la
viscosidad y la densidad para un flujo bifasico relacionada con el titulo de vapor para evaluar la
caida de presion por friccion en dos fases del flujo. La caida de presion por friccién en unidades

de longitud se expresa:

(d_P) _ YUl

dz - dhptp ( 221)
Donde p¢p es la densidad homogénea y se evalta con la siguiente expresion
ll 2,2 l_l 2.22
p = _— .
L R @22

El factor de friccion depende del régimen de flujo, con el nimero de Reynolds caracteriza la

condicién del flujo, la expresion para el factor de friccion viene dada por:

( 16 _ .
Ro’ Rey, < 2000 flujo laminar
— tp
fo =4 0079 . (2.23)
Lm, Rey, = 2000 flujo turbulento
Regy
Para el nimero de Reynolds
R Gdp
ey = ——
v (2.24)

Uep s la viscosidad para el modelo homogéneo. En la literatura se han propuesto diferentes
correlaciones para evaluar la viscosidad; en la siguiente Tabla 2.4 se resumen los modelos de
viscosidad mas ampliamente implementados. La viscosidad homogénea en esta correlacion
basicamente depende del titulo de vapor y de la relacién de densidades y viscosidades en las fases
de liquido-vapor. La tendencia de la caida de presion por friccion es fuertemente influenciada por

la correlacion de viscosidad adoptada.
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Tabla 2.4. Modelos de viscosidad.

Autores

TP correlaciones de viscosidad

Akers et al. [52]

e = i/ [(1 =) +x(pi/p,) "

Beattie & Whalley [53]

Pep =Yg+ (1 =Y)(1 +2.5Y)
Y =x-(1/pg)/[1/p: +x(1/pg1)]
Pgit = Pg — Pi

Cicchitti et al. [54]

Bep = xptg + (1 —x)

Dukler et al. [55]

Hep = Pep|Xtig/pg + /i (1 — )]

Lin et al. [56]

Hep = Mg/ tg + x™* (u — pg)

McAdams et al. [57]

,utp = [x/.ug + (1 — x)/.u-l]_1

Owens [58]

.utp =W

2.4.6.2. Modelo de flujo separable.
El modelo de flujo separado para el calculo de la caida de presién por friccién considera que el
flujo dentro del tubo esta completamente segregado en una fase liquida y una fase vapor, de este
modo, contrario al modelo homogéneo la velocidad de la fase liquida y fase vapor no son
idénticas, por lo que las fases se mueven a diferentes velocidades. La caida de presién por friccion
dentro del modelo separable se expresa en término del multiplicador de flujo bifasico y la caida

de presion friccion para cada fase correspondiente del flujo.

(2.25)

(- Z_Z)F = 02 (- Z_Z)l (2.26)

(-5, = 4% (-5 2
(20, -0

i), =% \~a) (2.28)

Donde (bé , 7 es el multiplicador de flujo bifasico asumiendo que el flujo dentro del tubo es
uro vapor saturado o puro liquido saturado, respectivamente. Para @2, d2, se considera que la
p p p q P 10> Pgo q

mezcla total del flujo dentro del tubo es solo liquida o la mezcla total del flujo es solo vapor.

dp\ _ 2filG(x - DJ? (2:29) dp\  2f,[Gx]? (2.30)
(dZ)l B dhpl (E)g B W
(d_p) _ 2f1,G? (2.31) (d_p)  2f50G? (2.32)
dz)i, ~ dn - py dz/ go B dnpg
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Donde G, dy ,x ,pg , p; son respectivamente, la velocidad masica, el diametro hidraulico, el
titulo de vapor y la densidad de liquido y vapor. Mientras que f es la expresion del factor de
friccién, el subindice g indica que el flujo en el tubo es puro vapor, [ indica que el flujo es puro

liquido, go se asume toda la mezcla liquido-vapor en el tubo como vapor, lo toda la mezcla

liquido-vapor en el tubo es asumida como liquida.

Lockhart-Martinelli [59] propusieron un parametro adimensional que correlaciona la caida de

presion de la fase liquida y la fase vapor saturado con el multiplicador de flujo bifasico.

e

La relacion entre el parametro de Lockhart-Martinelli y el multiplicador de flujo bifasico fue
presentada graficamente; un ajuste de la curva de Lockhart-Martinelli fue introducido por
Chisholm[60] obteniendo una ecuacién algebraica mas conveniente para el calculo del
multiplicador de flujo bifasico . El pardmetro del Chisholm C varfa con el régimen de flujo en la
fase del liquido y la fase vapor.

¢12:1+%+% (2.34)
Una forma equivalente para la fase vapor

¢e =1+CX+X? (2.35)
La gran mayorfa de métodos utilizados para predecir la caida de presion por friccion esta basado
en el método de Lockhart-Martinelli , mediante la expresiéon generaliza por Chisholm. De hecho,
se puede observar en los trabajos publicados en mini-canales que los autores aprovechan la

influencia de las magnitudes independiente del flujo (geometria, tensién superficial, Reynolds)
sobre el parametro de Chisholm o directamente sobre el multiplicador de flujo bifasico y realizan
un analisis de regresion de las variables que tienen mas peso sobre el valor de € o (¢gz, (,‘blz)
para desarrollar sus propio modelo de caida presién por friccion. En general, este método
permite desarrollar correlaciones empiricas para una colecciéon de datos y por esta razén es tan

socorrido para el calculo de la caida de presion por friccion.

2.4.7. Revision bibliografica caida de presion bifasica.
En esta seccion se describen las investigaciones realizadas por los diferentes autores en caida de
presién por friccién en micro/mini canales. Es de valor mencionar que hay modelos
desarrollados para tubos convencionales que es necesario describir y tener presente en el analisis
de caida de presion por friccion en mini-canales, por varias razones: 1) son modelos que han sido

probados en macro-canales con excelentes resultados; y 2) En la literatura de micro/mini-canales
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se reporta que estos modelos predicen con precision razonable la caida de presion por friccion; 3)
Existen modelos de caida de presién en mini-canales basados en correlaciones desarrolladas para
macro-canales .

A continuaciéon se describen las condiciones experimentales en que se desarrollaron estas

correlaciones.

Friedel [61] present6 un correlacion para la caida de presion por friccion basado en el método de
Lockhart-Martinelli [59]con mas 25,000 mediciones. Whalley [62] recomienda utilizar el modelo
de Friedel para p;/py < 1000; mas detalles del modelo de Friedel se presentan en la seccién de

caracterizacion de los diferentes modelos de caida de presion.

Miiller-Steinhagen & Heck [63] introdujeron un nuevo modelo para el calculo de la caida de
presion por friccion. El modelo se desarrollé de forma empirica basada en el comportamiento
que tiene la caida de presion frente al titulo para una velocidad masica fija. En esencia, el modelo
es una interpolacion lineal entre la caida de presion por friccion en la fase liquida y la caida de
presion por friccion en la fase vapor con dependencia del titulo de vapor. El modelo se compar6
con 14 correlaciones de caida de presion por friccion usando 9300 datos de caida presion para

diferentes fluidos y condiciones de flujo.

Souza & Pimenta [64] investigaron experimentalmente la caida de presion en dos fases de flujo en
tubos de cobre con orientaciéon horizontal y diametro interno de 7.747 y 10.92 mm, usando
refrigerantes puros (R134a, R22, R-12) y mezcla de refrigerantes en diferentes proporciones (
MP-39,R-32/125). Obsetvaron que para un mismo titulo de vapor y velocidad misica el
multiplicador de flujo bifisico (¢Z) se incrementa con un aumento de la razén de las
propiedades de densidad y viscosidad. Introdujeron una modificacién a la correlaciéon de
Chisholm [65], este nuevo modelo es funciéon del parametro de Lockhart-Martinelli y las

propiedades de viscosidad-densidad.

Lazarek & Black [66] presentaron uno de los primeros trabajos publicados sobre transferencia de
calor y caida de presion en mini-canales. Investigaron experimentalmente la caida de presiéon por
friccion para el R-113 en tubos con geometrias circular y didmetro interno de 3.15mm y longitud
de calentamiento en el rango de 123mm a 246mm. Establecieron una nueva expresiéon basado en

la expresion de Chisholm C. El valor de C que mejor se ajusta a sus datos experimentales es de

36



CAPITULO 2. Marco teérico

30. La correlacion de Lockhart-Martinelli [59] estima muy bien los datos experimentales de caida

de presion por friccion.

Mishima & Hibiki [67] estudiaron experimentalmente las caracteristicas de la caida de presion por
friccion en flujo bifasico usando aire-agua como fluido de trabajo y tubos capilares con diametro
interno en el rango 1-4 mm. Propusieron una nueva correlaciéon para el calculo de la caida de
presion por friccion basado en el método de Lockhart-Martinelli [59] modificado el parametro de
Chisholm (C). La nueva ecuacién de (C) estd basada en la evidencia experimental de que el
parametro de Chisholm C decrece con una reduccion del didmetro. Esta nueva correlacion puede
ser aplicada para el calculo de la caida de presiéon por friccién a tubos horizontales y verticales
con geometrias circular y vertical. Debido a la naturaleza logaritmica de la ecuacién, el valor de C

tiene a 0 para el umbral de didmetro hidraulico (dy <0.2mm).

Lee & Lee [68] proponen una nueva correlacion para la caida de presion por friccion en flujo
bifasico para un canal rectangular con orientaciéon horizontal, y con una mezcla de agua y aire
como fluido de trabajo. L.a nueva correlaciéon esta basada en el método Lockhart-Martinelli
[59]correlacionando el parametro C Chisholm con tres nimeros adimensionales que toman en
cuenta los efectos del tamafio de abertura en el canal (geometria), el flujo masico de la mezcla
aire-agua, la tension superficial y la viscosidad. Su modelo es valido para un rango de Reynolds
0.303-79.4 y 175-17700 toda la mezcla (liquido-vapor) es asumida como liquido. La velocidad

superficial del agua y aire esta en rango 0.03-2.39 m/s y 0.05-18.7 m/s, respectivamente.

Chen et al. [69] realizaron un denso estudio con R-410a y aire-agua en tubos de cobres con
diametros interno 1.02-9 mm y en condicioén adiabatica. Las medidas experimentales de caida
presiéon por fricciéon en flujo bifasico las compararon con el modelo homogéneo y las
correlaciones de Chisholm [60] y Friedel [61]. En esta comparacién encontraron que el modelo
homogéneo muestra mejores resultados que la correlacion empirica en un rango titulos de vapor
y velocidad masica moderados. Para altos titulos de vapor y altas velocidades masicas
sobreestiman las medidas de caida de presion del aire-agua con respecto a la desviacién media,
mientras que para las medidas de R-410a las subestiman. Explicaron que este comportamiento de
las correlaciones esta relacionado con la variaciéon de la tension superficial del fluido. Para
solventar esta deficiencia en la capacidad predictiva de los modelos evaluados en su estudio
incorporaron modificaciones al modelo homogéneo y a la correlacion de Friedel [61] mediante un
multiplicador. Este multiplicador toma en cuenta el efecto de la tension superficial, el diametro
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del tubo, la velocidad masica. Triplet et al.[7,8] realizaron un estudio similar con agua-aire con
tubos de geometria y didmetro hidraulico en el rango 1.09-1.49 mm; ambos confirman en que el
modelo homogéneo predice bien los datos, y que el modelo de Friedel [61] presenta deficiencias

para caudales masicos bajos.

Tran & Chyu [70] midieron experimentalmente la caida de presion durante el cambio de fase en
una misma linea de flujo con tres refrigerantes: R-134a, R-12, R-113, en dos tubos con geometria
diferentes. La geometria circular tiene un didmetro interior 2.46 mm y 2.92 mm, el rectangular
tiene una dimension de 4.06 mmX1.7 mm. Los resultados muestran que la caida de presion se
incrementa con el titulo de vapor y la velocidad masica para los tres refrigerantes. Evaluaron
varios modelos de caida de presion por friccién desarrollados en la teorfa de la macro-escala
encontrando que los modelos de Friedel [61], Chisholm para ambos métodos (B, C) y Souza and
Pimenta [64] fallan en estimar sus mediciones experimentales debido a que los tubos de diametro
pequeno presentan un comportamiento diferente en los patrones de flujo. Por tanto, propusieron
no utilizar las correlaciones de tubos convencionales para titulos de vapor x>0.6. Desarrollaron
una nueva correlaciéon basada en el método del coeficiente B de Chisholm tomando en cuenta el

efecto fisico de confinamiento mediante el nimero confinamiento, en el cual se muestra en la

Tabla 2.1.

Zhang & Webb [71] estudiaron la caida de presion en flujo monofasico y bifasico en condicion
adiabatica para R-134a, R-22, R-404A en un tubo multipuerto de aluminio extruido (MPEs) con
diametro hidraulico 2.13mm, y en dos tubos de cobre con diametro interno de 6.25 mm y 3.25
mm. En la comparacién con los modelos de caida de presion por friccion mostrando que la

correlacion de Friedel [61] no estima con precision los datos experimentales con presion reducida
(pﬂ) elevada, basados en esta evidencia, modificaron la correlacion de Friedel [61] incorporando la
C

presion reducida por la razén de viscosidad y densidad. La nueva correlacion propicia mejores
resultados para un umbral de didmetro 1-7 mm y una presion reducida mayor de 0.2 (Pz<0.2).
Ademas, para monofasico descubren que los datos experimentales del factor de friccién estan

acorde con la ecuacidén de Blasius.

Kawahara et al. [72] estudiaron la caida de presién en monofasico y en flujo bifasico con un tubo
citcular de diametro 0.1 mm usando agua y nitrégeno como fluido de trabajo, velocidad
supetficial en el rango de 0.02-4 m/s para el agua y de 0.1-60 m/s en el nitrégeno. Sus resultados

experimentales de caida presiéon por fricciéon no se ajustan a la correlacién de Chisholm [65] y
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Mishima & Hibiki [67], mientas que el modelo de Lee & Lee [68] estima adecuadamente la caida

de presion experimental. Ajusta el paramento parametro Chisholm C asignandole un valor de

0.24.

Yu et al. [73] condujeron una investigacion experimental para determinar la caida de presiéon en
tubo con diametro interno de 2.98mm y una longitud de calentamiento de 910mm, utilizaron
agua como fluido de prueba. En esta investigaciéon revelaron que el parametro de Chisholm
dentro del método de Lockhart-Martinelli [59]no se ajusta a sus datos experimentales, de hecho
lo sobreestima en 33%. Por lo que realizaron una modificacién en el multiplicador de flujo
bifasico de solo liquido ¢, conjuntamente asignaron un valor de 12 al parametro Chisholm C.
Similar a Kawahara & Chung [72] encontraron que el modelo propuesto por Chisholm [65]

estima con una precision muy pobre los datos experimentales de caida de presion por friccion.

Koyama & Kuwahara [74,75] reportaron una nueva correlacion para la caida de presion por
friccion con R134a y cuatros tubos multipuerto de aluminio con diametro hidraulico en el rango
de 0.807-1.062 mm; las pruebas se realizaron en condensacién. La nueva correlacion esta basada
en el método de Lockhart-Martinellij59]correlacionando el multiplicador de flujo bifasico de la
fase vapor con el diametro hidraulico y el parametro de Lockhart-Martinelli. L.os modelos de
Friedel [61] y Mishima & Hibiki [67] estiman sus mediciones experimentales con una precision

razonable.

Qu & Mudawar [70] investigaron experimentalmente la caida de presion en micro-canales, las
dimensiones de placa que forma la secciéon de ensayo 1 cm de ancho por 4.48 cm de largo, los
micro-canales se mecanizaron realizando cortes dentro de la placa con dimensiones de 231 pm de
ancho por 712 pum de profundidad y utilizaron agua como fluido de trabajo. En el estudio de la
comparacion con otros modelos de caida de presion por friccion reportaron que los modelos de
caida presion por friccién desarrolladas por Lee & Lee [68] y Mishima & Hibiki [67] poseen la
habilidad de capturar las mediciones experimentales. Presentaron un nuevo modelo para el
calculo de la caida de presion por fricciéon basado en la correlacion de Mishima & Hibiki [67]
incluyendo los efectos de la velocidad masica. Es de valor mencionar que sus datos

experimentales solo alcanzan titulo de salida de 0.2.

Garimella et al [77-79] desarrollaron un modelo para el calculo de la caida de presiéon basado en

las observaciones de los patrones de flujo, especificamente en flujo intermitente (slug, film,
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/bubble). El modelo se desarrollé con el R134a con geometria circular [77]y no-circulares|78].
Garimella et al [79] presentaron una actualizacion del modelo de caida de presiéon por friccion
mostrado en Garimella et al. [77,78], en esta version de la investigaciéon incluyeron la
caracterizacién completa de los patrones de flujo (annular/mist/discrete) y la zona de transicion
entre dichos patrones. Observaron que la amplitud del régimen intermitente se incrementa con
una reduccion del diametro, siendo mas evidente a velocidades masicas bajas. Argumentaron que
este comportamiento se debe a que la fuerza de tensiéon tiene mas relevancia que la fuerza

gravitacional en la mini/micro-escala.

Yun & Kim [80] caracterizaron la caida de presion con el CO, en tubos con diferentes geometrias
y materiales. Al igual que Mishima & Hibiki [67], Lee & Lee [68] observaron que el parametro de
Chisholm en método de Lockhart-Martinelli [59] tiende a desviarse de las condiciones de régimen
de flujo (€ =5,C = 20) con una reduccién del diametro. Atribuyeron este comportamiento a
una posible transiciéon temprana del flujo hacia el régimen anular y al adelgazamiento del espesor
de la capa liquida con un decrecimiento del didmetro, como consecuencia el flujo bifasico se
aproxima mas a un flujo monofasico. Este efecto provoca una reducciéon en el valor del
multiplicador de flujo bifasico. Realizaron una modificacion a la correlacion de Mishima & Hibiki

[67] para ajustarla a sus mediciones experimentales.

Cavallini et al. [81] investigaron experimentalmente la caida de presiéon en tubo multipuerto con
diametro hidraulico de 1.4 mm, los tubos constan de 14 canales rectangulares en paralelo.
Ensayaron con tres refrigerantes R-134a, R-410a, R-236ea en un rango de presion reducida (Pg)
de 0.1-0.5. Ademas, llevaron a cabo una vasta comparacién con las correlaciones mas extendida
de caida de presion por friccién en macro/mini-canales mostrando las cotrelaciones de Friedel
[61], Zhang & Webb [71], Mishima & Hibiki [67] se ajustan bien a los datos experimentales del R-
134a. Ninguno de los modelos de correlacion evaluado predice bien la caida de presion por
friccion del R-410a. En Cavallini et al [82] reportaron una actualizaciéon de su modelo de caida
depresion con diferentes geometrias y diametro hidraulico en el rango de 0.4- 3 mm para los
mismos refrigerantes (R-134a, R-410a, R-236ea), el nuevo modelo toma en cuenta el efecto de
arrastre de la burbuja en la capa liquida. Cavallini et al. [83] presentan una mejora en sus modelo
de caida de presion por friccion introduciendo el efecto de la rugosidad en el tubo, el modelo es

valido para un rango de diametro hidraulico de 0.5-3.2 mm y presion reducida de 0.1 a 0.6.
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Lee & Mudawar [84] estudiaron la caida de presion en micro-canales paralelos, en que la seccion
de ensayo estaba formada por 53 micro-ranuras contiguas mecanizadas sobre una placa de cobre
con 231 pm de ancho y 712 pm de profundidad. El fluido de ensayo R-134a, rango de titulo de
entrada 0.001-0.25. Mostraron que en general el modelo homogéneo con las diferentes
correlaciones de viscosidad bifasica subestima sus mediciones experimentales de caida de presion,
al igual que Chen et al. ILas correlaciones clasicas (tubo convencional) estiman mejor la caida de
presion por friccién experimental que las nuevas correlaciones desatrollada para mini/micro-
canales. Desarrollaron una correlacién para el calculo de la caida de presion basado en el método
de Lockhart-Martinelli [59]para el parametro de Chisholm , considerando que la complejidad del
flujo bifasico es el resultado neto de la interaccién entre la de inercia en el liquido, la fuerza
viscosa del liquido y la tensiéon superficial; esta propiedades estan recogida en los numeros

adimensionales de Reynolds y Webber.

Chen et al. [85] investigaron la caida de presién por friccién en monofasico y en bifasico para
tubos rectangulares con diametro hidraulico de 3 mm, 4 mm, 4.5 mm y aire-agua como fluido de
trabajo en condicién adiabatica. Al igual que Chen et al. [69] , Sun &Mishima [67] mostraron que
el método del modelo homogéneo estima la caida de presion por friccién en mini/micro-canales
con un habilidad considerable, sugirieron que este comportamiento esta asociado a la superficie
de tensiéon que presentan los mini/micro-canales. Modificaron la ecuacién de Chisholm [60]
considerando los efectos de la razén de aspecto (alto/ancho) en el umbral [0.1<w,<1], velocidad

masica y el parametro de Lockhart-Martinelli.

Quibén & Thome [86,87|condujeron una densa investigacion experimental para desarrollar un
modelo de caida de presién tomando en cuenta las diferentes interfaces en la estructura del flujo
bifasico (patrones de flujo). En la primera parte de la investigacion Ref.[86] reportaron las
condiciones experimentales en que fueron obtenidos los 2543 puntos de caida de presion, asi
como la influencia de los diferentes parametros (velocidad masica, flujo calor) sobre la caida de
presion por friccion. En este estudio, reportaron que la caida de presion en la zona de la seccion
de ensayo con condicién adiabatica es ligeramente mayor que la caida de presion en la zona
donde se le aplica calor (diabatica). En la segunda parte del trabajo Ref.[87] propusieron un
modelo de caida de presion para cada patrén de flujo, el nuevo modelo predice sus mediciones
experimentales con mayor precision y fiabilidad que las correlaciones de Friedel [61] y Muller-

Steingahen & Heck [63].
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Revallin & Thome [88] divulgaron un amplio estudio con 2210 medidas de la caida de presion
por friccién en condicién adiabatica para R-134a y R-245fa y tubos con diametro interno de
0.509 mm y 0.790 mm. En una primera etapa mostraron la influencia que tienen: el titulo de
vapor, la temperatura de saturacion, el diametro y los refrigerantes ensayado en la caida de
presion por friccién. Presentaron un diagrama similar al diagrama de Moody en condiciones
bifasica, con una division del régimen de flujo bifisico en tres zonas (Rey, <2000, 2000
<Re, <8000, Rey,>8000). Contrastaron las medidas expetimentales de caida de presion friccion
con varios modelos predictivos de la macro/micro-escala, y ninguno de los modelos probados en
caida de presién por friccién estima con precision sus valores experimentales en la regién de flujo
laminar o en la regién de transiciéon. Ajustaron el modelo homogéneo a las mediciones

experimentales modificando el factor de friccion bifasico en cada tubo.

Choi et al.[89] investigaron la caida de presion en R-410a para tubos de diametros interno de 1.5
mm, 3.0 mm con orientaciéon horizontal. Los datos experimentales de caida de presiéon mostraron
una fuerte dependencia de la velocidad masica y del diametro de entrada en el tubo.
Desarrollaron una nueva correlaciéon para el parametro de Chisholm basada en el método de
Lockhart- Martinelli [59], donde correlacionan el valor € con el nimero de Webber y el de
Reynolds. Contrastaron los datos experimentales con 15 modelos o correlaciones de caida de
presion por friccion encontraron que el modelo homogéneo con la ecuacion de viscosidad de
Beatti & Whalley [53] y el modelo de Friedel [61]predicen razonablemente los datos
experimentales. Choi et al. [90] realizaron un estudio similar con CO,, en el cual reportan un
comportamiento similar a Choi et al.[89]en cuanto al efecto del flujo y a la tendencia de las

correlaciones.

Dutkowski et al. [91] estudiaron la caida de presién de la mezcla de aire-agua, en condicién
adiabatica para tubos de acero inoxidable de diametro interno en el rango 1.05-2.30 mm y una
longitud de 300mm. Revelaron que el modelo de Friedel [61] proporciona los peores resultados
para el cilculo de la caida de presion, debido a su inestabilidad con el caudal masico, sus datos
experimentales muestran que el error del modelo de Friedel [61] se incrementa a medida que el
diametro disminuye. El método de Lockhart -Martinelli [59] predice los resultados con un

margen de error aceptable.

Kaew-on & Wongwises [92,93] condujeron una investigacion experimental para caracterizar la

caida de presion y la trasferencia de calor en un tubo de aluminio multipuerto con didmetro
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hidraulico 3.48 mm y R410A como fluido de prueba. La correlaciones de Mishima & Hibiki [67]
predicen con precision las medidas experimentales del R410a. Realizaron un ajuste del parametro
de Chisholm considerando el efecto del didametro, la razén de aspecto (alto/ancho) y el factor de
friccion del lado liquido. En Kaew-On & Wongwises [93] en este manuscrito estudiaron la caida
de presion en un tubo multipuerto de aluminio con didmetro hidraulico de 1.2 mm, y R134a
como fluido de prueba y velocidades mésicas en el rango de 45-155 kg/m?'s, las correlaciones de
Zhang & Webb [71] y Friedel [61]capturan muy bien las mediciones experimentales. Propusieron
un modelo para la caida de presiéon por friccion modificando el parametro de Chishlom para
diferentes rangos de velocidad masica. El nuevo valor de C es funcién de la razén de aspecto y el

Reynolds liquido.

Sun & Mishima [94]reportaron una nueva correlacion para el parametro de Chisholm basados en
el método de Lockhart-Martinelli [59] con 2092 datos recopilados de 18 diferentes publicaciones
cientificas en micro/mini-canales. El banco de dato incluye HFC refrigerantes, aite-water, CO2 y
diametro hidraulico en un umbral de 0.506-12 mm. La nueva correlacién del parametro de
Chisholm toma en cuenta el efecto del nimero de Laplace, Reynolds liquido en la regién laminar.
En la zona turbulenta, considera el logaritmo del cociente la fase liquida y la fase vapor del
nimero de Reynolds. En la siguiente seccion se describe con mas rigurosidad este modelo de

caida de presion por friccion.

Li & Wu [95] desarrollaron una nueva correlacion para el calculo de la caida de presiéon por
friccion con 769 datos extraidos de varias publicaciones cientificas. La base de dato contiene un
umbral de didmetro hidraulico de 0.148-3.25 mm, 12 fluidos diferentes, en un rango de velocidad
masica 3-2000 kg/ m?*s. Observaron que el parametro de Chishlom se relaciona linealmente con
el nimero de Bond (fuerza gravitacional/supetficie tension) y el numero de Reynolds liquido. Por
tanto mediante el método de regresion correlacionaron el numero de Bond y el nimero de

Reynolds liquido con el parametro de Chishlom en el método de Lockhart-Martinelli [59].

Pamitran et al. [96] investigaron experimentalmente la caracteristica de la caida de presiéon por
fricciéon en flujo bifasico, asi como la transicion de los patrones de flujo con cinco refrigerantes
R-22, R-134a, R-290, R-744, R-410a y tres tubos de acero inoxidable con diametro interno de 0.5,
1.5 ,3 mm. Actualizaron el modelo de caida de presiéon por friccién presentado en Choi et al.[89]

para estas nuevas condiciones experimentales.
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Hamdar & Zoughaib [97] caracterizaron la caida de presiéon con el R-152a seccion de ensayo
consistfa en dos bloque de aluminio con 24 pasantes con geometria rectangular [1x1] mm y una
longitud 385 mm desde la entrada hasta la salida del boque de aluminio. Las correlaciones de
Friedel [61] y la Miller-Steinhagen & Heck [63] estiman satisfactoriamente los datos

experimentales de caida de presion para el R-152a.

Tibirica et al. [98] llevaron a cabo una investigaciéon experimental para la caida de presion con el
R-134a en un tubo horizontal liso de diametro interno 2.32 mm. Los parametros experimentales
se muestran en la Tabla 2.5 Los datos muestran un aumento en la caida de presién con el
incremento del titulo de vapor y la velocidad masica. Reportaron, que un aumento en el flujo de
calor no influye significativamente en los resultados de la caida de presiéon para una velocidad

masica fija.

Choi & Kim [99] estudiaron la relacion entre los patrones de flujo y la caida de presion por
friccion en condicién adiabatica con agua en fase liquida y nitrégeno. La secciéon de ensayo fue
construida en cristal fotosensible con dos entrada una para cada fase del flujo. observaron cinco
(5) patrones de flujo, formacién burbuja (bubbly flow), flujo de burbuja en lingote (slug bubble
flow), flujo de burbuja alongada (elongated bubble flow), flujo de anillo (liquid ring flow), flujo
multiple (multiple flow). El compartimento de la presioén lo dividieron en tres regiones, en la
region de formacion de burbujas (bubbly flow, slug flow, elonagted bubble) la caida de presion se
incrementa con un incremento de la velocidad vapor, en la region de transicion la caida de
presion decrece con un incremento de la velocidad de vapor, en la regiéon de flujo maltiple la
caida de presion incrementa con la velocidad del vapor. Propusieron una correlaciéon basada en
los patrones de flujo para el modelo homogéneo y el modelo de flujo separable, modificando el

parametro de Chisholm en método de Lockhart-Martinelli [59].

Kim & Mudawar [100,101] desarrollaron un modelo para la caida presion por fricciéon con 7115
mediciones experimentales recopiladas de 36 fuentes diferentes en condicion adiabatica y en
condensacién. El banco de dato contiene 17 fluidos de trabajo, diametro hidraulico en el rango
0.0695-6.22 mm y velocidad masica de 4-8528 kg/m” s. La nueva correlacién esti basada en el
método de Lockhart-Martinelli modificando el parametro de Chisholm. En este modelo, el
parametro de Chisholm toma en cuenta la interaccion de la tension superficial, la razén de la
densidad en la fase liquida y la fase vapor, el diametro hidraulico, el Reynolds liquido y la

viscosidad para cada uno de los régimenes en la fase liquida o vapor que define el parametro de
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Chisholm. Kim & Mudawar [101] observaron que la correlacion desarrollada en Kim & Mudawar
[100] no estima con precision aceptable los datos de caida de presién por friccion ensayado en
procesos de ebullicion, por el contrario la desviaciéon aumenta con un aumento del flujo de calor
y argumentaron que este comportamiento esta asociado a la diferencia en la estructura del flujo
anular entre los procesos de evaporacion y condensaciéon. Para compensar esta desviacion
ajustaron la correlacion del parametro de Chisholm presentado en Kim & Mudawar
[100]incluyendo el nimero de Weber (inercia/tensién supetficial) y el nimero de ebullicion

“boiling number” (flujo calor/calor latente) en cada una de las cuatros condiciones de flujo.

Qin et al. [102] estudiaron las caracteristicas de la caida de presiéon con agua como fluido de
trabajo ensayada a elevada presion 12.1, 16.1 MPa en tubo de acero inoxidable con dimensiones
de 40mmx2mm. Compararon las mediciones experimentales con siete (7) modelos de
correlaciones para predecir la caida de presion en macro-canales Refs.[61,67] y mini-canales,
mostraron que ninguno de los modelos estima con precisiéon las mediciones experimentales.
Ademas, reportaron que el numero de confinamiento no es adecuado para usarlo en sus
mediciones experimentales. Introdujeron una nueva correlacioén para el parametro de Chisholm

considerando la importancia del titulo de vapor y el Reynolds liquido.

Xu & Fang [103,104] presentaron un estudio evaluando los modelos predictivos de caida de
presion por friccion mas ampliamente adoptado en macro mini/micro-canales con 3480 puntos
experimentales obtenidos de la literatura, en un rango de didmetro hidraulico de 0.0695-14 mm
para diferentes modos de ensayos (adiabatico, condensacién, evaporacion) y condiciones de flujo.
En general, los resultados revelaron que el modelo de Muller-steingahen & Heck [63], Sun &
Mishima [67], y el modelo homogéneo con las correlaciones de viscosidad de McAdams [57] y
Beattie & Whalley [53] presentan los mejores resultados para la base de dato. Sin embargo, para
evaporacion la correlacion de Friedel [61], y el modelo homogéneo con Cicchitti [54] estiman con
precision razonable los datos experimentales. Xu & Fang [104] modificaron la correlaciéon de
Muller-Steingahen & Heck [63] incluyendo el nimero de Laplace (tensién supetficial/fuerza
viscosa) mediante el método de minimo cuadrado con 2622 puntos experimentales recolectados
de diferentes publicaciones y un rango de diametro hidraulico de 0.81-19.1mm. La nueva
correlacion presenta una desviacion absoluta de 19.3% para los datos en el rango de micro/mini-

canal.
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Del Col et al. [105] investigaron experimentalmente la caida de presion por friccion en condicion
adiabética en tubos de cobre con un dnico puerto y varias geometrfas (circular, cuadrada,
irregular) usando el R134a, R1234yf, R32 como fluido de prueba e incluyendo los efectos de la
rugosidad. Con esta nueva base de datos actualizaron el método predictivo para caida de presion
propuesto por Cavallini et al. [82,83] tomando en cuenta el efecto de la rugosidad en el régimen
turbulento asociandola con el nimero de Reynolds en el factor de friccion si toda la mezcla
bifasica se asume como liquido. En este nuevo modelo los efectos de la rugosidad solo son
considerado para velocidades masicas elevadas (régimen turbulento), en régimen laminar observo
que los efectos de la rugosidad son despreciables. Esta nueva correlacion predice sus mediciones
experimentales con mas precision que las correlaciones de Friedel [61], Zhang and Webb [71] y

Cavallini et al. [83].
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Tabla 2.5. Compilacion de investigaciones para la caida de presion en un flujo bifasico.

[77-79)

A

kW . . .y
Investigadores |Geometria |Fluidos zlrﬁ{nl‘)h (kg /(r;nzs) q (F) Tsat; Psar 3;;:)1;) de z;iiiz?nales/Onentac1on/
Lazarek & Black ®) R-113 31.5/123-246 125-750 | 14-380 [130-410]kPa 1/Vertical /acero inoxidable
[66]
Mishima & Hibiki O Aire-H,0O 1.05-4.08/210- Adiabatico 1/Vertical/cristal(glass),
[67] 1000 aluminio
Lee & Lee [68] Aire- H,O 0.78,1.11,3.64, |- Adiabiatico - Hotizontal/acrilico
u 6.67/640

Chen et al. [69] O Aire-H,O 1.02-9/150-995 |50-3000 | Adiabatico [5-25] °C 0.0001-0.9 |Horizontal/cobre

R-410a
Tran et al. [70] O |R-134a 2.46,2.92/914 [50-1900 |2.2-90.8 [356-835] kPa |0-0.95 1/Hortizontal /acero

R-12 inoxidable, cobre

R-113
Zhang & Webb R-134a; 2.46,2.92/ 200-1000 | Adiabatico [20-65]°C 0.2-0.65 |1, 6/Horizontal/cobre/
[71] O [rR2 213 aluminio

R-404a
Kawahara et al.[72] O Agua-Ni 0.1/64.5 1/Horizontal/silice fundida
Yu et al. [73] Agua 2.98/910 50-200 75-300 [200] kPa 1/Hortizontal/acero

O Etileno inoxidable

Glycol
Koyama & R134a 1.062- 100-700 | Condensacion | [-8,7,27]°C 0-1 8,19/Hotizontal /aluminio
Kuwahara [74,75] 0.807/955-865
Qu & Mudawar ] Aire-agua 0.70/44.8 134.9-400 |400-2350 [30-60]°C 0-0.2 21/Horizontal/cobre
76)
Garimella et al. R134a 0.5-491/- 150-750  |Condensacion |[1396] kPa  |0-1 Hortizontal /aluminio
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kw , . >
Investigadores |Geometria |Fluidos zfu/nl‘)h (kg /(r;nzs) q (mz Tsat s Psat 3;;:)1: de z;iii(;?nales/Onentacmn/
Yun & Kim [80] | O O CO, 2.0, 1.0, 500-3570 |7-48 [0.5-10]°C 0-0.85 1,10,6/Horizontal /acero
1.54,0.98/1200- inoxidable/aluminio
400
Cavallini et al. R-134a; 1.4,0.4-3/1130  |200-1400 |Adiabatico [40]°C 0.25-0.75 |11/Horizontal/aluminio
[81-83,106] ; O |R-236ea
R-410a
O R32
Lee & Mudawar ] R-134a 0.70/44.8 127-654  |31.6-93.8 [144 660]kPa |x,,[0.001- |21/Horizontal/cobre
[84] 0.25]
x,,[0.45-1]
Chen et al.[85] ] Aire-agua 3.4.4.5/300 100-700 | Adiabatico - 0.001-0.8 |1/horizontal/acrilico
Quibén et al. R-134a; 8, 13.8/980,2035 | 70-700 6-57.5 [5]°C 0-1 1/Hortizontal /cobre
86,87] O R-22 Adiabitico
R-410a
Revellin & O R-134a 0.509 , 210-2094 |3.1-415 [26, 30 35]°C |0-0.95 1/Hotizontal/ cristal(sight
Thome [88] R-245af 0.790/20,70 glass)
Choi et al. [89] O R-410a 1.5, 3/3000 1500 |{300-600  |10-40 [10]°C 0-1 1/Hortizontal /acero
inoxidable
Choi et al. [90] O CO, 1.5, 3/3000, 200-600  [10-30 [-10,-5,10]°C |- 1/Horizontal / acero
1500 inoxidable
Dutkowski et al. O Aire-agua 1.05, 2.30/300 |139-8582 |adiabatico 0.0003- 1/Horizontal/acero
[91] 0.2247 inoxidable
Kaew-on & R-410a 3.48/1250 200-400 5-14.5 [10-30]°C 0.06-0.9 3/Horizontal /aluminio
Wongwises [92]
Sun & Mishima |Bancode |Aire-agua, 12-0.506/150- |- - - 0-1 Base de datos recopilada de la
[94] datos refrigerantes | 6000 literatura de mini/micro-
HFC, CO, canales-2902 puntos
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kW , . <y
Investigadores |Geometria |Fluidos zfu/nl‘)h (kg /(r;nzs) q (mz) 1 8P 3;;:)1: de z;iii(;?nales/Onentacmn/
Li & Wu [95] Baco de HFC 0.148-3.25/- 3-2000 5-150 10-65 0-1 Base de datos recopilada de la
datos refrigerantes, literatura de mini/micro-
N,, amoniaco canales-769 puntos
Pamitran et O R-22,R-134a, |0.5, 1.5, 50-600 5-40 [0-15]°C 0-1 1/Horizontal/acero
al.[9¢6] R-410a, 3/3000,2000,150 inoxidable
R-290,R-744 |0
Hamdar & ] R-152a 1/381 200-600  |10-60 [600]kPa 0-0.85 24 /Horizontal /aluminio
Zoughaib [97]
et al. [9§] O R134a 2.32/464 100-600 | 10-55 [31]°C 0.20-0.99 |1/Horizontal/acero
inoxidable
Kim & Mudawar |Banco de Aire-agua, 0.0695-6.22/- 4-8528 Adiabatico 0-1 Base de datos recopilada de la
[100] datos HFC Condensacion literatura de mini/micto-
refrigerantes, canales
CO,
Kim & Mudawar |Banco de Aire-agua, 0.0695-6.22/- 4-8528 Evaporacion |- 0-1 Banco de datos
[101] datos HFC
refrigerantes,
CO2
Qin & De Chen ] Agua 20, 25/1000 500-1501 |737-1211 - 0-1 1/Vertical/acero inoxidable
[102]
Kaew-on- o000 R-134a 1.2/750 45-155 10-35 [800]kPa 0.2-0.95 8/Horizontal/aluminio
Wongwises [93]
Xu & Fang [103] |Bancode |HFC 0.0065 14/- 8-6000 Adiabatico - 0-1 Base de datos recopilada de la
datos refrigerantes, Condensacion literatura de mini/micro-
CO, Evaporacion canales-
Xu & Fang [104] |Bancode |HFC 0.81-19.1/- 25.4-1150 ]0.6-150 - 0-1 Base de datos recopilada de la
datos refrigerantes, literatura de mini/micro-
CO, canales
Del Col et al. O ] R134a, 0.76-2/48-444  |200-1000 |Adiabatico [26 50]°C 0-1 1/Horizontal/cobre/Acero
[105] R1234yt, R32 inoxidable
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2.4.8. Modelos predictivos para la caida de presién por friccion en un flujo bifasico
En la seccion anterior se realizé un repaso de los diferentes trabajos para la caida de presion en
flujo bifasico. En este aparatado se describen los diferentes modelos o correlaciones de caida de
presion por friccion mas ampliamente usados para macro y mini-canales. La evaluacion de la
capacidad predictiva de estos modelos con los datos experimentales de esta investigaciéon se

mostrara en el Capitulo 6.

La gran mayoria de correlaciones desarrolladas para la macro y/o mini/micro-escala estin
basadas en el método de flujo separable descrita con anterioridad (Secc. 2.3.7, Cap.2); este
método permite correlacionar el multiplicador de flujo bifasico o el parametro de Chisholm (C)

con las propiedades del fluido, con la geometria de los tubos y con la velocidad masica.

2.4.8.1. Modelos predictivos macro-canales
El modelo de caida de presion por friccion de Friedel [61] es ampliamente usada en macro-
canales. En el estado del arte de micro/mini-canales varios autores Refs.[69,75,81,82,88,104] han

probado con éxito esta correlacion para estimar la caida de presion por friccion.

(@), =5 (@),

" (2.30)
3.24FX e N
Pio =E+Fr°-°‘“3—Wel°-"”3 E. =m; F = x%78(1 — x)0224; We, = aplh
0.91 0.19 o
X = (ﬂ) (“_9) (1 — “_9) E=(1-x)?+ x2 (plfgo>
" " . Pgfio

El multiplicador de flujo bifasico de solo liquido es influenciado por la interaccion de la tension
superficial, la fuerza viscosas, las fuerzas inerciales y el titulo de vapor. El modelo de Friedel [61]
se desarroll6 con un banco de datos de 25,000 puntos para flujo horizontal y vertical, para amplio
rango de velocidades masicas y flujo de calor. Esta correlacion es aplicable a cualquier fluido, sin
embargo Sun & Mishima [94], Kim & Mudawar [100]reportaron que es mucho mas adecuada
para refrigerantes. Ademas, Whalley [62] describe en su libro que la correlacién de Friedel es la
mejor correlacién disponible para predecir la caida de presion por friccion si trabaja (Mg/ )

<1000.

Miiller-Steinhagen & Heck [63] desarrollaron una nueva correlacién empirica interpolando
linealmente entre el gradiente de presion de la fase liquida y el gradiente de presion de la fase

vapor. La correlacion se basa en el comportamiento clasico de curva de la caida de presion por
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friccion frente al titulo para una velocidad masica fija. Propusieron una ecuacion lineal para el
incremento de la caida de presion por friccion bifasica con el titulo de vapor hasta (x < 0.7), la
ecuacion se presenta en Ec.(2.37). Para titulos de vapor por encima de 0.7 (x > 0.7) la cutva
clasica caida de presion versus titulo de vapor presenta una tendencia decreciente no lineal. Para

el rango completo de titulo de vapor desarrollaron,

F= (), 2@, - (@),
(Z_’Z’)F =F(1-x)3 + (Z—Z)g x? (2.38)

Esta correlacion fue probada con 9300 mediciones de caida de presion por friccion para

X 2.37)

diferentes fluidos y diametro hidraulico en el rango de 4-392 mm, con una precisiéon razonable.
Los autores recomendaron utilizar este modelo para Reynolds liquido mayores que 100 (Rey, >

100), y el gradiente de presion por friccion en una fase vapor adoptar valores mayores que el

. ., .., .. d d .
gradiente de presion por friccion en la fase liquida (—p) > (—p) . Es de valor mencionar que
az/ go dz/ o
esta correlaciéon no toma en cuenta los numeros adimensionales tradiciones (We, Bo, Fr, Tabla
2.1) que se utilizan para el calculo de la caida de presién en un flujo bifasico, sino que relaciona el

titulo de vapor con la caida de presion en la fase de liquido y en la fase de vapor.

Souza & Pimenta [64] investigaron la caida de presion en tubos de cobre con un rango de
diametro interno 7.75-10.92 mm usando refrigerantes puros R12, R22, R134a y mezcla de
refrigerantes MP-39, R-32/125. Descubtieron que el multiplicador de flujo bifasico de solo
liquido (¢2,) incrementa con un incremento del indice de propiedades fisicas del fluido (I") . El
indice de propiedades relaciona la razén de la viscosidad y densidad en las fases de liquido-vapor.
Propusieron una nueva correlacién para el multiplicador de flujo bifasico basado en el método

del coeficiente B de Chishlom; esta correlacion es funcion del titulo de vapor y del parametro de

Lockhart-Martinelli.
dp , (4D
(a2), = %)
dz/g dz/,

¢ =1+ (I'* = Dx*75(1 + 0.9524r'X,,"**°)

0.5 0.125
I = <P_) ()
pg) \m (2.39)

Y =(1_x)0.875 (p_g>°'5 ﬂ 0.125
* x b Hg

51



CAPITULO 2. Marco teérico

2.4.8.2. Modelos predictivos de mini/micro-canales
Mishima & Hibiki [67] las caracteristicas experimentales de esta investigacion se muestran en la
Tabla 2.5 En este trabajo observaron que el valor parametro del Chisholm se reduce con
disminucién del diametro hidraulico, basado en este comportamiento propusieron la siguiente

correlacion para el parametro de Chishlom en funcién del diametro hidraulico.

dp ) dp

ERIE
dz F dz l
, c 1

C = 21(1 _ 6_0'333dh)
Zhang & Webb [71] modificaron la correlacion de Friedel [61]incluyendo el efecto de la presion

(2.40)

reducida en el multiplicador de flujo bifasico.
(), = o4 ()
dZ F lo dZ lo

p

Perit

Considerando el multiplicador (2.41)

df = (1 —x)?+ 2.87x2 (

p >—1.64

Perit

-1
) + 1.68x%25(1 — x)? (

Esta correlaciéon se recomienda para tubos en el rango de diametro hidraulico 1-7 mm y para
presion reducida mayor de 0.2. El multiplicador de flujo bifasico es funciéon de la presion

reducida y el titulo de vapor.

Yu et al. [73] basados en la evidencia experimental de que el tercer término del multiplicador de
flujo bifasico (ﬁ) domina sus mediciones experimentales asociaron el multiplicador bifasico con

el parametro de Lockhart-Martinelli en una funcién exponencial inversa. Esta correlacion se
desarroll6 para aire-agua en un tubo de acero inoxidable con diametro interno de 2.98 mm, en la

Tabla 2.5 se resumen las caracteristicas experimentales.

(), -#()
dz)gy ~ "' \dz/, (2.42)
Donde
) 1
Pi =31

Koyama et al. [74] propusieron una correlaciéon para la caida de presion basado en el modelo de
Mihima & Hibiki [67] para el ajuste de su modelo usaron R134a y cuatro tubos de aluminio
multipuerto con diametro en el rango de 0.807-1.062 mm y condensacion como modo de ensayo.
El multiplicador de flujo bifasico toma en cuenta el efecto de la fuerza gravitacion, la fuerza de la

tension superficial, el didmetro hidraulico, la razén de densidad y viscosidad en la fase liquida y
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fase vapor. Las magnitudes y propiedades fisicas del fluido anteriores estan representadas en los

parametros adimensionales del nimero de Bond y el parametro de Lockhart-Martinelli.

0.17
¢2 =1+ 13.17 (Z_f) (1— e 6VBo)X,, + X2

— pg)di 2.43

5o = 2PL=Pg)di (2:43)
(dp) PR S
dz F B fg Zdhpg ¢g

Donde es pg , p; la densidad de vapor y la densidad de liquido, respectivamente Bo es el nimero

de Bond y Xy es el parametro de Lockhart-Martinelli.

Yun & Kim [80] presentaron un trabajo experimental de caida de presién en mini/micro canales
con tubos de acero inoxidable y tubos multipuerto de aluminio, respectivamente. Utilizaron CO,
como fluido de ensayo. Para ambos tubos ensayados modificaron la correlacién de Mishima &
Hibiki [67] a sus condiciones experimentales. Para desarrollar esta correlacion se basaron en el

efecto del diametro sobre la tendencia del parametro de Chisholm.

(&), =0 (-2),

) c 1
Pio=1+5+57

o {21(1 — e70085%dn) minicanal

21(1 — e=1°7%n) microcanal

(2.44)

Cavallini et al. [82] propusieron una correlacion para el multiplicador de flujo bifasico asumiendo

que toda mezcla de liquido-vapor como liquida.
dp dp
(E)F = d)lzo <E>l = d)lzozflo (Gz/dhpl)
)
$,>=7Z+3595-F-H-(1-E)Y,

0.2
Z=(1-x)?%+x2 (ﬂ) (”—9) yw = 1.398P,

Pg U
1.132 0.44
F = x09525(1 — x)0414 y [ = (ﬂ) (ﬂ) (1 B M_g)3.54-2
Pg Pg U

(2.45)

.7 2
E = 0.015 + 0.44 log [(%) (“lak") : 104l for E < 0.95,E = 0.95 for E > 0.95
l

pec = pgl(1+ (1 —x)E)/x]

El factor de friccion en una solo fase del flujo se obtiene

fio = 0.046[Gd,,/u;]7%2 para todo Re,,
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El multiplicador de flujo bifasico es funcién de cinco parametros adimensionales, como se puede

ver arriba Z es influenciado por la fuerza viscosa, la densidad y el titulo de vapor. F Es funcién

del titulo de vapor , W es afecto por la presion reducida ( ), E se evalia por medio de la

Dcript

expresion presentada en Garcfa-Cascales [107].

Choi et al. [89]propuso la siguiente correlacion

(&), =1 @),

Cc 1
¢ =1+s+55 (2.46)
C = 5.5564 - Rey, " *%¥ " We,,,*2%°

El parametro de Chisholm esta influenciado por el diametro interno, tension superficial, densidad
y velocidad masica. Estos parametros estan incluidos en los nimeros adimensionales de Reynolds

y Weber.

Sun & Mishima [94] propusieron una ecuaciéon para el parimetro de Chisholm (C)
correlacionando el numero Laplace y el nimero de Reynolds liquido para la region laminar. En la
region turbulenta encontraron que el segundo término % en la correlacion de Chisholm para el
multiplicador de flujo bifasico de liquido saturado esta fuertemente influenciado por la razén del
Reynolds liquido Re; y Reynolds vapor Rey. Esta correlacion fue desarrollada con 2092 datos en

diferentes condiciones de flujo, con Refrigerantes HFC, CO,, aire-agua y un rango de diametro

hidraulico de 0.506-12 mm, otras caracteristicas se pueden observar en la Tabla 2.3.
) — 2 (). p2=1+54+ 1
(dz)p = ¢ (dz)l’ ¢7 =1+ X + X2’

En ambas condiciones del flujo.

o 2.47)
e _ (0.27-L +0.8) : ;
! 26(1+ 1000 1—e P Flujo laminar
C =
Re, 04 4 _ ,\05 .
L 1.79 (—) ( ) Flujo turbulento
Re, x

Kim & Mudawar [100] presentaron un método universal para predecir la caida de presion por
friccién en condensacion y en condicion adiabatica, para tales fines recopilaron una base de dato
con 7115 puntos que contiene un rango de diametro hidraulico de 0.0695-6.22 mm, con fluidos
de trabajo de refrigerante HFC, CO,, aire-agua. Esta correlacion estd basada en el método de
Lockhart-Martinelli [59] mediante la modificaciéon del parametro de Chisholm con numero

adimensionales que capturan la influencia de la fuerza de inercia, fuerza viscosa, la tensién
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superficial, la razén de la densidad de liquido-vapor y el diametro hidraulico para las cuatro

posibles combinaciones del régimen de flujo.

(@), =9 (@) o= 145+

‘

\

Numeros adimensional

Re l_G(l x)th

0.35
0.39Re %3 Sug,° <5—l> para tt
g

0.14
8.7 X 10~*Re " SuJ;° (51> para tl
g

0.36
0.0015Re%55u21? <5 l) para It
g

0.48
3.5 x 107°Rey**Su;° (%) para ll
g

€s

Gxdh Gdh‘S __ pgodp

-Re;, = —1
lg €lo w’ T

(2.48)

Xu & Fang [104] esta correlacion es una modificacion del modelo de Miller-Steingahen & Heck

[63] desarrollado para los procesos de evaporacion, con 2622 datos experimentales que contienen

15 refrigerantes en un rango de diametro hidraulico de 0.81-19.1 mm y potencia de calentamiento

de 0.6-150 kW/m®. La nueva correccién incluye un factor de ajuste introduciendo el titulo de

vapor y el nimero adimensional de Laplace que toma en cuenta el efecto de la tension superficial

y la fuerza viscosa.

bt = {Y2x3 +(1- x)%[l + 2x(Y? — 1)]} [1+ 1.54(1 — x)°5Lp147]

r=|(@),/ @),

(2.49)
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2.5. Transferencia de calor por conveccion en flujo bifasico

La teorfa convencional claramente establece que el proceso de transferencia de calor en flujo
bifasico (ebulliciéon) en el interior de un tubo esta gobernada por dos mecanismos (régimen)
fisicos fundamentales: La ebullicién nucleada (nucleacién), que tiene una fuerte dependencia del
flujo de calor y de la presion de saturacion del sistema, pero es independiente del titulo de vapor y
la velocidad masica. El otro mecanismo es la ebullicién por flujo convectivo (conveccién), que
esta especialmente influenciado por el flujo de calor a través de una capa fina de liquido en la

superficie, por lo tanto depende de la velocidad masica.

La caracterizacion del mecanismo(s) que dominan el proceso de trasferencia de calor en un flujo
bifasico, asi como su relacién con los patrones de flujo no esta completamente definida en la
literatura de la mini/micro-escala. Un gran numero de tendencias han sido reportadas intentando
aclarar el efecto de la velocidad masica, flujo de calor, temperatura de saturacion y titulo de vapor
sobre el coeficiente de transferencia de calor. Autores como Lazarek & Black [66], Wambsganss
et al. [108], Bao et al. [109] , Saisorn et al. [110] y Kaew-on et al. [111] realizaron estudios
experimentales descubriendo un claro dominio del régimen de ebullicién nucleada total o parcial
en rango de titulo de vapor estudiado. Mientras que Tran et al. [112] observaron que el
mecanismo de nucleacién domina la regiéon con titulos de vapor superiores a 0.2 (x>0.2). Sin
embargo, para ATg,, < 2.57°C encontraron evidencias del efecto de la velocidad masica sobre el

coeficiente de transferencia de calor local.

Agostini & Bontemps [113] en su estudio indicaron que la divisién entre el mecanismo de
ebullicién nucleada y mecanismo de ebullicion convectivo ocurre para un salto de temperatura de
pared proximo a 3 K (ATsqp = 3 K). Para AT, > 3 K la nucleacion es el principal mecanismo
de contribuciéon. Para cierto rango de titulo de vapor argumentaron la posibilidad de un secado
parcial (dry-out) en sus datos experimentales, debido a la caida abrupta que presento la tendencia
del coeficiente de transferencia de calor versus el titulo de vapor. Copetti et al. [114], Pamitran et
al. [115,116] mostraron experimentalmente que la ebullicién nucleada domina para una regiéon de
titulo de vapor moderado (0.1<x<0.5). Para la region de titulos de vapor por encima de 0.6
(x>0.6) la ebulliciéon de flujo convectivo predomina en las mediciones experimentales, es decir
hay una progresioén de la ebullicion nucleada hacia la ebullicién por flujo convectivo en sus datos

experimentales.
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Qu et al. [117] revelaron un dominio de la ebullicién por conveccién. Jacobi & Thome [118],
Thome et al. [119] y Dupont et al. [120] han indicado que el efecto del flujo de calor sobre el
coeficiente de transferencia de calor puede ser explicado y estimado por el proceso de
evaporacion que ocurre en la pelicula delgada de liquido (thin-film evaporation) la cual rodea la
burbuja alargada dentro del flujo “slug flow”. Los autores propusieron un modelo para el
coeficiente de conveccion en el cual se muestra que la dependencia del flujo de calor viene dada
por el efecto de este en la frecuencia de apertura de la burbuja en la pared del tubo y el en
proceso de evaporacién que ocurre en la pelicula delgada de liquido. Por tanto segun los autores,
la frecuencia de apertura de burbujas y el espesor minimo de la pelicula son funcién del flujo de
calor. Shiferaw et al. [121], Del Col et al.[122] mostraron que el modelo de Thome et al.
[119]estima razonablemente sus datos experimentales del coeficiente de transferencia de calor
local para el R134a. Sin embargo, en el estudio realizado por Del Col et al. [122] el modelo no

presenta buenos resultados con otros refrigerantes.

Recientemente, algunos de los pocos trabajos realizados con refrigerantes para caracterizar la
configuracion del régimen de flujo han identificado que el mecanismo de nucleaciéon (bubbly
flow) esta confinado a unos pocos milimetros de longitud de tubo luego de iniciado el proceso de
evaporacion. Es decir la, nucleacion se presenta para titulo de vapor muy pequefio, por lo general
x < 0.01 — 0.5 contradiciendo las primeras publicaciones presentadas en la literatura de

mini/micro-canales [66,108,109,112]

En este apartado se pretende condensar las impresiones de los diferentes autores
contemporaneos en la transferencia de calor para un flujo bifdsico en tubos con canales de
diametro reducido. Los parametros principales en el estudio del coeficiente de transferencia de
calor local (HTC) son: flujo de calor, titulo de vapor, presion de saturacion, caida de presion en la
zona de saturacion, la geometria del tubo y velocidad masica, tension superficial, la temperatura
de la pared, la longitud de calentamiento del tubo, el exceso de temperatura en la pared del tubo.
Todas las investigaciones se interesan en conocer el efecto de estos parametros sobre el
coeficiente de transferencia de calor experimental, a fin determinar el mecanismo(s) que domina
la transferencia de calor en el proceso de evaporaciéon. En la Tabla 2.6 se presenta una
recopilacion de la literatura en micro/mini-canales con los diferentes autores, el mecanismo de

transferencia de calor que domina, asi como los diferentes rangos experimentales ensayados.
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Larazak & Black [66] son pioneros en el estudio de la caida de presion, el coeficiente de
transferencia de calor local y flujo critico (CHF) con tubo de didmetro reducido. Para llevar a
cabo la investigaciéon experimental se valieron de un tubo con geometria circular y en posicion
vertical con diametro interno de 3.15 mm, y con longitudes de calentamiento 123mm, 246mm. El
refrigerante de trabajo es R-113. Encontraron que el coeficiente de transferencia de calor en
condiciones de saturaciéon no depende del titulo de vapor. Basados en esta observacion sugirieron
que el mecanismo de nucleaciéon esta presente en todo el rango de datos experimentales.
Desarrollaron una correlacion para el coeficiente de transferencia de calor en funcién nimero de
evaporacion (Bo) y nimero de Reynolds. Contrastaron sus datos experimentales del coeficiente
de transferencia de calor con modelos Chen [123] y Shah [124] de la teorfa convencional
mostrando que para valores bajos del fluyjo de calor y la velocidad masica, los modelos

sobreestiman sus medidas experimentales del coeficiente de transferencia de calor local.

Cornwell & Kew [4] con poca informacién disponible para la década de los 90’s se envolvieron
en un trabajo experimental para la visualizacién del flujo en evaporaciéon, mediante el uso de
fotografias y tecnologia de video de alta velocidad. La secciéon de ensayo consistia de un bloque
de aluminio con camaras de entrada y salida que conecta el flujo de refrigerante con los 72
canales mecanizados en una placa con dimensiones de 320mmx150mm. LLas dimensiones de los
canales en la placa son 1.2mmx0.9mm; utilizaron R113 como fluido de trabajo. Observaron una
gran inestabilidad para velocidades masica con valores pequefios. Basindose en estas evidencias
experimentales propusieron una divisiéon del régimen de flujo en tres partes; Burbujas aislada (IB),
confinamiento de las burbujas (CB) y flujo anular o de bala (ASF). Para cada uno de estos
regimenes desarrollaron una correlaciéon del HTC tomando en cuenta el efecto de las fuerzas
inerciales y viscosas, asi como el calor latente de vaporizacion mediante los numeros
adimensionales de Reynolds y de ebullicién. Indicaron que el régimen de confinamiento de la

burbuja ocurre para Co>0.5.

Wambsganss et al. [108,112] midieron de forma local el coeficiente de transferencia de calor con
el R-113 como fluido de ensayo en un tubo con orientacién horizontal y diametro de 2.92mm
con flujo de calor en el rango [8.8 90.75] kW /m? las condiciones experimentales se muestran en
la Tabla 2.6 Similar a Larazak & Black [66] las medidas experimentales muestran que el
coeficiente de transferencia depende del flujo de calor con una débil dependencia de la velocidad
masica y el titulo de vapor; en consecuencia la ebullicién nucleada es el principal mecanismo de

contribucién. El modelo de transferencia de calor propuesto por Larazak & Black [60] estima con
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precision razonable sus datos experimentales del coeficiente de transferencia de calor. En Tran et
al. [112] investigaron el efecto de la geometria en los procesos de transferencia de calor con tubos
rectangulares y circulares con didmetros con valores muy parecido 2.4 0 mm y 2.49 mm,
respectivamente utilizando R-12 como fluido de trabajo. El resultado de la comparacion del
rendimiento del coeficiente de transferencia de calor para la geometria rectangular y circular
muestra una diferencia despreciable. El mecanismo de nucleacién domina todo el rango de titulo
de vapor (0.2<x<0.8), en contradicciéon a lo que ocurre en los tubos convencionales. Sin
embargo, mostraron que para un gradiente de temperatura (ATg,¢) menor de 2.75°C (bajo flujo
de calor) el coeficiente transferencia de calor es funcién de la velocidad masica, por tanto el

mecanismo de conveccion domina esta region.

Mert et al. [125] experimentaron con tubos circulares y rectangulares de un puerto y multipuerto.
El ancho fue 1 mm, 2 mm, 3 mm y una relacién largo /ancho no menor de 3. La seccién de
ensayo se orientd en vertical; usaron agua y R-114b para realizar los ensayos. Los autores
concentraron su trabajo en el estudio de las caracteristicas del coeficiente de transferencia de
calor para diferentes condiciones experimentales. Identificaron visualmente los patrones de flujo
en evaporacion para ambos fluidos de trabajo coincidiendo con Cornwell & Kew [4] en la
secuencia burbuja aislada, confinamiento de burbuja, flujo anular. Argumentaron que los

patrones de flujo varfan con la geometria del canal y el rango del flujo masico.

Kasza et al. [126] al igual que Cornwell and Kew [4] entienden la importancia de mejorar los
conocimientos del fenémeno de evaporacion en canales confinados. Su investigacion esta basada
en la visualizacién de los patrones de flujo y del mecanismo de dominio de la transferencia de
calor en un tubo con dimensiones de 2.5mmx6.0mmx500mm; usaron agua como fluido de
trabajo. Las condiciones expetimentales 21 kg/ m?s, 110kW/m? y un titulo de vapor promedio de
0.15. Coincidieron con Lazarek & Black [66], Wambsgans et al. [108], Tran et al. [112] en que
para tubos con diametros <3 mm el mecanismo fisico de ebullicién nucleada (nucleacién) es la
principal contribucion en el proceso de ebullicion, reafirmando las diferencias que existen entre

los tubos de diametros reducidos y los convencionales.

Kew & Cornwell [127] investigaron experimentalmente la transferencia de calor en ebullicién con
el refrigerante R-114b en un tubo de longitud 500 mm y diametro en el rango de [1.39-3.69] mm
en orientacion vertical. Modificaron el modelo de transferencia de calor de Larazak & Black [60]

integraron el efecto del titulo de vapor. Compararon el rango de datos experimentales del
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coeficiente de transferencia de calor con los valores de los modelos de transferencia de calor de
Liu & Winterton [128], Cooper [129], Larazak & Black [66], Wambsganss et al. [108]. Concluyen
afirmado que las correlaciones existente no presentan buen resultado cuando se aplican
mini/micro-canales si tienen un numero de confinamiento mayor de 0.5 (C0>0.5). Las
correlaciones con régimen de nucleaciéon presentaron mejores resultados, sin embargo no

consideran un secado local intermitente que ocurre en los tubos confinados.

Bonjour & Lallemend [130] siguen la linea de trabajo para avanzar en el entendimiento de los
patrones de flujo o mecanismos que gobiernan la evaporaciéon por conveccion forzada. En una
placa de cobre rectangular con orientacion vertical y dimensiones de120 mm de largo, 60 mm de
ancho, y un umbral de tamafio (gap-size) 0.2mm a 2mm usando R-113 como fluido de trabajo.
Identificaron tres régimen de flujo: la nucleacién con burbujas aisladas, la nucleacién con fusion
de burbuja y un secado parcial. Los dos primeros regimenes ocurren en una intensificaciéon de la
transferencia de calor mientras que para el secado parcial implica un deterioro de la transferencia
de calor. En este trabajo presentaron un criterio para la transicién entre varios régimenes de flujo

con linea de divisiéon del mapa de flujo basado en el nimero de Bond y la relacién del flujo de

calor- el flujo critico de calor ( - )
dcript

Yan & Lin [131] utilizaron un tubo con didmetro de 2 mm y R-134a como fluido de prueba para
investigar las caracteristicas de la transferencia de calor en mini-canales ensayaron con dos
temperaturas de saturacion 5°C ,31°C. Al igual que los autores citado con anterioridad revelaron
que el coeficiente de transferencia de calor es mas alto para los tubos de didmetro pequefio que
para los tubos convencionales. Los resultados experimentales indican que para un titulo de vapor
alto(x>0.75) el coeficiente de transferencia de calor decrece y no depende del flujo de calor, para
titulos de vapor bajos [T, =5°C x<0.58 Ty, =30 x<0.8) el coeficiente de transferencia de calor

depende del flujo calor y no es afectado por la velocidad masica.

Bao et al. [109] estudiaron las caracteristicas del flujo bifasico para el Freon, R11 y R-123 en un
tubo de cobre liso con un diametro interior de 1.95mm, el rango de los parametros
experimentales se muestra en la Tabla 2.6. Para los refrigerantes ensayados, el coeficiente de
transferencia de calor muestra es funciéon del flujo de calor y de la presiéon de saturaciéon en la
regiéon de saturacion, aumentando con un incremento de ambos parametros. No encontraron

dependencia del coeficiente de transferencia con la velocidad masica y titulo de vapor, basado en
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esta evidencia sugirieron que el mecanismo de ebullicién por conveccién en sus resultados
experimentales es despreciable. Por lo tanto concluyeron que el régimen de dominio es la
ebullicién nucleada (NB). Ninguna de las correlaciones examinadas estimé con precision todo el

rango de datos medido, la mas precisa Cooper [129].

Lin, Cornwell & Kew [132] presentaron una larga investigacion experimental en ebullicion
saturada con el refrigerante R-141b para tubos circulares de diferentes diametros 1.1, 1.8 ; 2.8 ,
3.6 mm y un tubo con forma rectangular de 2 mm x 2 mm. En este estudio revelaron que el
coeficiente de transferencia de calor local no solo depende del flujo de calor, ya que depende de
la velocidad masica en la regiéon de titulo de vapor x~>0.55, por tanto sugieren que ambos
mecanismos nucleaciéon y conveccion estin presentes durante la evaporacién en mini/micro-
canales. Estudiaron el efecto de diametro y la geometria del canal, describiendo que ambos
afectan sensiblemente el coeficiente de transferencia de calor. Compararon sus resultados
experimentales del coeficiente de transferencia de calor con diferentes modelos de la teorfa
convencional encontrando que la correlaciéon de Cooper [129] estima con precision el valor

medio del coeficiente de transferencia de calor.

Jacobi & Thome [118] proponen un nuevo modelo (modelo de dos zonas) para los procesos de
evaporacion en la micro-escala tomando en cuenta la mecanica que desarrolla la burbuja alargada
dentro del flujo de “siug flow”. El modelo se basa en la hipétesis de que el proceso de evaporacion
que ocurre en la pelicula de liquido que rodea a la burbuja alargada dentro del flujo de “slug flon’”
gobierna el fenémeno de evaporacion, no la nucleaciéon con proponen otros autores. Thome et
al. [119] y Dupont et al. [120] Propusieron un modelo de tres zonas para predecir la evaporacion
de la burbuja alargada dentro del flujo de “slug flow”. Este modelo ilustra la importancia de la
variacion ciclica de la burbuja alargada en el coeficiente de transferencia de calor, asi como la
fuerte dependencia del coeficiente de transferencia de calor de la pelicula de liquido minima que
rodea la burbuja alargada y la posibilidad de la ocurrencia de un secado parcial, incluso a bajo

titulos de vapor.

Qu & Mudawar [117,133] publicaron un denso estudio experimental de la transferencia de calor
en flujo bifasico con agua en tubo rectangular con 21 canales y un area de seccion transversal
231x713 um, con temperatura de saturacion en el rango [30-60]°C. Los resultados experimentales
indicaron un incremento del coeficiente de transferencia de calor con un incremento la velocidad

masica en la regiéon de titulo ensayado, El1 HTC decrece mondtonamente para una velocidad
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masica constante. Concluyeron que el mecanismo de ebulliciéon por conveccion (CB) domina la
transferencia de calor. Desarrollaron un nuevo modelo para ebullicién basado en el patron de
flujo anular, este nuevo modelo captura la tendencia a decrecer del coeficiente de transferencia de

calor cuando el titulo de vapor se incrementa en la region de titulos con valores bajos (dry-out).

Owhaib et al. [134] presentaron resultados experimentales del coeficiente de transferencia de
calor en condicion de saturacion para el R-134a. La secciéon de prueba consiste en un tubo
circular en posicioén vertical y con didmetros de 1.7, 1.224,0.826 mm, calentado uniformemente
con corriente directa. Ensayaron un umbral de titulo de vapor menor de 0.6. En este estudio, el
coeficiente de transferencia de calor muestra una débil dependencia de la velocidad masica
mientras incrementa con un incremento del flujo de calor y la presiéon de saturacién, por
consiguiente concluyeron que el mecanismo de nucleacién es la principal contribucién en las
mediciones experimentales. En el estudio comparativo del efecto del diametro revelaron que el

coeficiente de transferencia de calor se incrementa con reducciéon del diametro.

Saitoh [135] et al. Estudiaron el efecto que tiene la reduccion del didmetro en el coeficiente de
transferencia de calor con R-134a como fluido de prueba. Los datos experimentales se
obtuvieron ensayando con tres diametros 3.1, 0.51, 1.12 mm. La longitud de calentamiento de los
tubos varfa en el rango 550-3300 mm. Para el tubo con diametro interior de 3.1mm, encontraron
que el mecanismo de ebullicién nucleada gobierna el proceso de evaporacion en la region de
titulos de vapor menores de 0.6 (x<0.6). Para valores de titulo de vapor por encima 0.6 el
mecanismo de conveccién domina. En el tubo de 1.12 mm el coeficiente de transferencia de
calor es ligeramente superior que en el tubo de diametro 3.1mm, el efecto del flujo de calor y
velocidad masica en el coeficiente de transferencia de calor son similares al tubo de diametro
3.1mm. Para 0.51 mm el coeficiente de transferencia de calor incrementa con un incremento en el
flujo calor, y la velocidad masica no tiene efecto significativo en el coeficiente de transferencia de
calor. Estas evidencias experimentales les permitieron concluir que la contribucion por ebullicién
convectivo (CB) decrece con una reduccion del diametro. Es de valor mencionar que indicaron la
presencia de un secado parcial en el tubo con menor diametro, sugirieron esta presencia debido a

un abrupto decrecimiento del HT'C con valores de titulo de vapor moderado altos x>0.6.

Yun et al. [136] investigaron la influencia del flujo de calor, velocidad masica y la temperatura de
saturacion del coeficiente de transferencia de calor usando CO,. Para valores titulos de vapor

x < 0.2 el coeficiente de transferencia de calor tiene una alta dependencia del flujo de calor y la
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temperatura de saturacion, justo después de este valor decrece motonamente. Con el titulo de
vapor, sugirieron que este comportamiento se debe a un secado parcial de la pelicula de liquido
en la pared del tubo. Argumentaron que la presencia del secado parcial para bajo titulo de vapor
es posible en el CO, debido a su alta densidad de vapor y baja tension superficial como resultado
la frecuencia de nucleacién de la burbuja es mayor a una velocidad de vapor menor. El efecto de
la velocidad masica sobre coeficiente de transferencia de calor es despreciable ante de la
ocurrencia del secado patcial (0.2 < x < 0.5, sin embargo reportaron que tiene un importancia
relevante para determinar el tirulo de vapor del secado parcial donde el efecto del flujo sobre el
coeficiente de transferencia de calor es suprimido. Mostraron que el coeficiente de transferencia
de calor se incrementa con la temperatura de saturacién para la region de titulo de vapor (0.2 <
x < 0.5) debido al adelgazamiento la pelicula de liquido en la pared mientras para un regién de
titulos vapor elevados el coeficiente de transferencia decrece rapidamente con el titulo de vapor
dando paso a una facil formacion de zonas secas la pelicula de liquido en contacto con la pared
interna del tubo, por tanto el efecto de la temperatura de saturacion es suprimido. El coeficiente
de transferencia de calor mejora con la disminucién del diametro hidraulico para todos los flujos
de calor ensayados, sugirieron que la nucleacién es mas dominante para canales de didmetro
reducido. Compararon el rendimiento del CO, con el R-134a revelando que el coeficiente de

trasferencia de calor del CO, es ampliamente mayor.

Pettersen et al. [137] presentaron un estudio experimental con CO, y con diametro interno
0.8mm. En esta investigaciéon encontraron que la nucleacién domina para la region de titulos de
vapor moderado/bajos, en esta region el coeficiente de transferencia de calor aumenta con el
flujo de calor y la temperatura de saturacion pero no es afectado por la variacién de la velocidad
masica y el titulo de vapor. Al igual que Yun et al.(2003) estudiaron el efecto del secado parcial
(dry-out) en condiciones de velocidad masica y temperaturas altas donde el coeficiente de

transferencia de calor decrece monétonamente al incremental el titulo de vapor.

Agostini & Bontemps [113,138] estudiaron el fenémeno de ebulliciéon saturada para R-134a en
tubos multipuerto de aluminio con canales rectangulares (MPE), los diametros hidraulico
ensayados 2.01, 0.77 mm. En la curva clasica del coeficiente de transferencia de calor versus el
titulo vapor presentaron un incremento de este con el flujo de calor en un umbral de titulo vapor
de (0.3 < x < 0.4). Sin embargo, para valores de titulo de vapor por encima de este rango el
coeficiente de transferencia de calor decrece continuamente para todas las velocidades masicas
ensayadas. Investigaron[138] el efecto de confinamiento en el proceso de evaporacion
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encontrando un incremento de mas 70% del coeficiente de transferencia de calor al reducir el
diametro 2.01 mm a 0.77mm, conjuntamente una presencia mas temprana del secado parcial
(parcial dry-out) con la reduccién del diametro. Las fronteras de un titulo de vapor (critico)
donde se manifest6 el secado parcial se desplazaron con el diametro de 0.3-0.4 (2.01 mm) a 0.1-
0.2 (0.77mm), respectivamente. Propusieron un mapa de flujo en el cual el secado parcial domina
para titulos de vapor moderado, este mapa es funcién del calor latente, la velocidad masica y el

titulo de vapor. La transicion del régimen de nucleacién al secado parcial ocurre (Bo =

2.2x10" — 4).

Yun et al. [139] estudiaron el proceso de ebullicién saturada con el R410a en un tubo multipuerto
con geometria rectangular, diametro hidraulico 1.34mm y 1.44mm, la temperatura de ensayo
0.5°C, 10°C, velocidad masica 200-400 kg/ m’s. Los resultados experimentales indicaron que
antes de la ocurrencia del secado parcial (x < ~0.55), el efecto de la velocidad masica, flujo de
calor y temperatura de saturacion es casi despreciable mientras que justo después de la ocurrencia
del secado parcial efecto de estos parametros sobre el HTC es mas fuerte. Explicaron que este
comportamiento podria deberse al hecho de que ante de la ocurrencia de un secado parcial la
distribucion del flujo para cada canal del tubo multipuerto se aproxima a la uniformidad. El tubo

de menor diametro presento un coeficiente de transferencia de calor 25% mayor.

Shiferaw et al. [140] examinaron varias correlaciones existentes incluyendo el modelo de tres
zonas para la evaporacion de la burbuja alargada (Elonagted bubbles) propuesto por Thome et al.
y Dupont et al. [119,120] . Los ensayos experimentales se realizaron con dos tubos de acero
inoxidables de diametro interior (ID) 4.26mm y 2.01mm con R-134a como fluido de trabajo. Los
resultados muestran que para el tubo de diametro 4.26mm el coeficiente de transferencia de calor
se incrementa con el sistema de presion y flujo de calor, el HTC no cambia con el titulo de vapor
cuando esta en el rango 0 < x < 0.4. Para el tubo de 2.01 mm, el coeficiente de transferencia de
calor es independiente del titulo de vapor en un umbral menor de 0.3 (x<0.3). Estos resultados
evidencia el predominio del mecanismo de nucleacién. Para el umbral de titulos de vapor altos
(dp=4.26mm x>0.5; d;p=2.01 x=2.01lmm>0.3) el coeficiente de transferencia de calor es
independiente del flujo y decrece mondtonamente con el titulo de vapor. Indicaron que ese
comportamiento podria deberse a un secado parcial intermitente. En el andlisis de los modelos de
transferencia de calor mostraron que las correlaciones existentes para canales convencionales no
predicen bien los datos experimentales de didmetro con diametro de 2.01lmm, los mejores

resultados se obtienen con el modelo de evaporacion de tres zonas. Sin embargo este modelo no
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predice bien el efecto de confinamiento y el secado parcial dentro del tubo. Confirma a Bao et al.
[109] y Saitoh et al. [135] en que el sistema de presion y la reduccién del diametro influyen el en

rendimiento del coeficiente de transferencia de calor.

En Shiferaw et al. [121] caracterizaron experimentalmente el coeficiente de transferencia de calor
para un tubo de diametro interno de 1.1mm con R134a como fluido de trabajo. En este estudio,
el comportamiento del coeficiente de transferencia de calor es similar al mostrado en Shiferaw et
al. [140], en el que el coeficiente de transferencia de calor local se incrementa con el flujo de calor
y con la temperatura de saturaciéon cuando el titulo de vapor esta en la region x<0.5, indicando
experimentalmente un posible dominio del mecanismo de nucleacién en esa zona. En la zona de
x>0.5 el coeficiente de transferencia de calor local decrecié continuamente con los valores titulo
de vapor. En la comparacion de sus resultados experimentales con el modelo de tres zonas
mostraron que el modelo se ajusta bien en la regién con titulos de vapor de 0<x<0.5, para titulos

superiores estima muy pobremente los resultados experimentales.

Pamitran et al. [115,116,141] investigaron las caracteristicas de la transferencia para los
refrigerante R-134a y R-410a, asi como para los refrigerantes naturales NH,, CO,, C;H; en mini-
canales con orientaciéon horizontal con diametro en el rango de 1.5-3 mm. Los resultados
experimentales muestran que el coeficiente de transferencia de calor tiene una dependencia fuerte
del flujo de calor para la region inicial de titulo de vapor. Para titulo de vapor por x>0.3-0.4 este
efecto del flujo de calor es suprimido en favor de la velocidad masica mientras el coeficiente de
transferencia de calor decrece montamente con el titulo de vapor. Este decrecimiento del
coeficiente de transferencia de calor lo asociaron con apariciones tempranas de secado parcial
intermitente en la pelicula de liquido del tubo de 1.5 mm, en consecuencia el coeficiente de
transferencia calor se dispara y presenta valores pico (Shark peak) incluso a titulos de vapor
moderado. Basado en esta evidencia sugirieron que el mecanismo de nucleaciéon y conveccion
dominan la transferencia de calor con ocurrencia de un secado parcial para cierto flujo de calor y
velocidad masica ensayada. Ademds, con una reducciéon del didmetro hidraulico, aumenta el
efecto de confinamiento en el tubo, por tanto la frontera del mecanismo de nucleacién se mueve
en funcién del didmetro y del flujo de calor aportado a la seccién de prueba. En Pamitran et al.
[116] proponen una variaciéon del modelo de ebullicion saturada de Chen [123], introduciendo
una modificacién al factor de intensificaciéon por ebullicion convectiva, asi como el factor de

supresion de la ebullicion nucleada (SY F).
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Choi et al.[142] caracterizaron el coeficiente de transferencia de calor en las mismas condiciones
experimentales que Pamitran et al. [115] para los refrigerantes R-134a, R-22, CO,. Para la regién
de titulos de vapor bajos, los resultados experimentales indicaron que el titulo de vapor y
velocidad masica tienen un efecto despreciable sobre coeficiente de transferencia de calor
exhibiendo un posible dominio del mecanismo de nucleacion. Para titulos de vapor 0.3<x<0.6 el
coeficiente de transferencia de calor incremente con la velocidad masica. Para titulos de vapor
altos el coeficiente de transferencia de calor muestra un rapido descenso monétono con el titulo
de vapor para todos los flujos de calor ensayado. En este estudio mostraron que una reduccion
en el didmetro aumenta la superficie contacto intensificando la transferencia calor, y en
consecuencia se activan mas zonas de nucleacién aumentando la posible presencia de un secado
parcial en la pelicula de liquido en contacto con la pared del tubo. El coeficiente de transferencia

de calor del R-134a present6 el menor rendimiento de los tres refrigerantes probados.

Fernando et al. [143,144] investigaron las caracteristicas del coeficiente transferencia de calor en
intercambiadores compacto manufacturado en aluminio con multiples puertos (MPEs)
correspondiente al umbral de mini-canales. Esta investigacion la dividié en tres partes: en la
primera parte utiliza el método de Wilson plot para determinar una correlacion del coeficiente de
transferencia de calor en ambos lados del intercambiador. Los ensayos se llevaron a cabo en
monofasico para un régimen laminar y de transicion, con diferentes temperatura, flujos de calor y
velocidad masica. Los nimeros de Reynold usados para ambos lados del intercambiado estan en
el rango 170-6000. En la segunda fase de la investigacién utilizaron propano como refrigerante
para determinar las prestaciones del intercambiado actuando como evaporador. Encontraron que
el coeficiente de transferencia de calor experimental se incrementa con el flujo de calor, sin
embargo para el flujo de calor por encima de >45 kW/ m? el coeficiente de transferencia de calor
es independiente del flujo de calor, el cual estuvo acompafia de un incremento del HTC con la
velocidad masica. En el estudio del efecto de la temperatura de saturacién indicaron un
incremento del HTC con la temperatura de saturacion, las caracteristicas experimentales se

encuentran en la Tabla 2.6.

Bertsch et al. [145,146]realizaron una serie de publicaciones en ebullicién saturada con el R-134a,
R-245fa en tubos multipuerto extruido en una placa de cobre con forma rectangular diametros
hidraulico en el rango de 1.09 mm a 0.54mm. Bertsch et al. [145]estudiaron la ebullicién del
R134a como un diametro de 1.09mm, en este estudio encontraron un efecto despreciable de la

presion de saturacion sobre el coeficiente de transferencia de calor. En la curva del HTC versus el
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titulo de vapor, el coeficiente de transferencia de calor alcanzé un punto maximo préximo para
titulo de vapor proximo a 0.2 en todas las velocidades masicas ensayadas. Para titulo de vapor por
encima de 0.2 el coeficiente de transferencia de calor decrece rapidamente con el titulo de vapor.
No indicaron que mecanismo predomina en el proceso de evaporacion en sus datos
experimentales. En Bertsch et al. [146] muestran experimentalmente que el coeficiente de
trasferencia de calor se incrementa con un incremento en el flujo de calor y la velocidad masica.
La tendencia que describe el coeficiente de transferencia de calor en sus graficas es a incrementar
rapidamente con el titulo de vapor hasta 0.1, luego decrece monétonamente, contrario a lo
presentado en Bertsch et al.[145] encontraron evidencias experiméntales de que el mecanismo de
nucleacién domina la ebullicién saturada. Es necesario mencionar que en bajos flujo de calor (26
-104 kW/m?) y velocidades masicas (42-125 kg/m?’s) con el R134a, el coeficiente de transferencia
de calor permanece casi constante alcanza su valor maximo, decreciendo luego. Corrobora a
Saitoh et al.[135] y Lin, Conwell & Kew [132] en que una reduccién en el didmetro tubo
influencian el rendimiento del coeficiente de transferencia de calor. La variacién en la
temperatura y la presion de saturacion no afectan considerablemente al coeficiente de

transferencia de calor de H,O, R-134, R-245fa.

In & Jeong [147] estudiaron las caracteristicas de la transferencia de calor en ebulliciéon en un
tubo con didametro de 0.19mm usando los refrigerantes R-134a y R-123. En sus estudios
muestran una clara diferencia en el comportamiento del HTC para ambos refrigerantes
ensayados. Para el R123 muestran que el coeficiente de transferencia de calor depende de la
velocidad, el flujo de calor y el titulo de vapor, el efecto de la presion de saturacion sobre el
coeficiente de transferencia depende de las condiciones experimentales, principalmente el flujo de
calor y la velocidad masica. Lo contrario ocurre con el R-134a donde el coeficiente de
transferencia de calor depende fuertemente del flujo de calor y la presién de saturacion en el
umbral de titulos de vapor bajos y moderados (0.2<x<0.5), con una influencia insignificante de la
velocidad masica para esta region. Para la zona con valores de titulos de vapor alto, el efecto del
flujo de calor y la presion de saturacion es suprimido y el efecto de la velocidad masica domina.
Argumentaron que el exceso de temperatura entre la superficie del tubo y la temperatura de la
pared es un parametro critico en el flujo bifasico debido a que el coeficiente de transferencia de
calor muestra valores muy elevados incluso para titulo de vapor préximo a cero. Por tanto si las
condiciones de sobrecalentamiento en la pared del tubo no se satisfacen, la nucleacion es
suprimida para zona titulo de vapor bajos, y la transferencia de calor podria ser dominada por

proceso de evaporacion de una pelicula de liquido delgada que rodea la burbuja alargada (Thome

67



CAPITULO 2. Marco teérico

et al. [119]) dentro del flujo de “s/ug flow” suprimiendo la ebullicién nucleada, este fenémeno se

present6 con el R-123.

Ong & Thome [148] realizaron un denso estudio de las caracteristicas en transferencia de calor
para un flujo bifasico con los siguientes refrigerantes, R-134, R-236fa, R-245fa en un tubo con
orientacion horizontal y con un didmetro interno de 1.030 mm. El coeficiente de transferencia de
calor para los tres refrigerantes ensayados tiene una alta dependencia del flujo de calor para titulos
de vapor por debajo de 0.50, a titulos de vapor altos (x>0.7) el mecanismos de conveccién
domina el proceso de transferencia de calor a través de la pelicula de liquido que rodea el nacleo
de vapor en el flujo anular. Encontraron que el coeficiente de transferencia de calor del R-134a
para titulos de vapor moderado presenta valores mas elevados que R-236fa, R-245fa, a medida
que el titulo de vapor se incrementa el coeficiente de transferencia de calor para R-236fa, R-

245fa, se incrementa hasta alcanzar valores similares al R-134a.

Tibirica et al.[149] investigaron experimentalmente las caracteristicas del coeficiente de
transferencia de calor en ebullicion para los refrigerantes R-134a y R-245fa en un tubo con
orientacion horizontal, geometria circular, diametro de 2.33 mm construido en acero inoxidable.
En un rango de velocidad masica de 50-700 kg/ m’s y flujo de calor 5-55 kW/ m® El coeficiente
de transferencia de calor aumenta con el flujo de calor independientemente del fluido (R-245fa,
R-134a) la velocidad masica, y la temperatura de saturacién. No mencionaron explicitamente que
mecanismo de nucleacién domina la transferencia de calor, pero sugirieron que la teoria de
Thome et al. [119] y Dupont et al. [120] en la cual el proceso de evaporacion de la pelicula
delgada de liquido rodea la burbuja alargada dentro del flujo de “siug flow” es el mecanismo de
transferencia de calor que domina dentro de este régimen de flujo. Compraron con diferentes
métodos predictivos de la teorfa macro-escala y/o micro-escala con 3508 datos experimentales
del coeficiente de transferencia de calor siendo el de método Saitoh et al. [135] el que mejor se

ajusta.

Copetti et al. [114] llevaron a cabo una profunda investigaciéon de la transferencia de calor en
ebullicién saturada para el R-134a con un tubo de didmetro interno 2.6mm. Los resultados
experimentales indicaron que el coeficiente de transferencia de calor tiene una fuerte del flujo de
calor y el flujo de calor en umbral de titulos de vapor x<0.4, asociaron este comportamiento al
dominio del mecanismo de ebullicién nucleada. Esta condicion se suprime para umbral de titulos

de vapor encima de 0.4 (x>0.4); donde el efecto del flujo de calor sobre el coeficiente de
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transferencia de calor es despreciable y el coeficiente de transferencia de calor decrece. Para el
flujo de calor 10kW/ m” obsetvaron un incremento en la velocidad masica resulta en un
incremento del coeficiente de transferencia de calor. Para flujos altos (87kW/m?) el coeficiente de
transferencia de calor es independiente de la velocidad masica. El coeficiente de transferencia de

calor se incrementa con la temperatura de saturacion.

Saisorn et al. [110] usaron R134a para investigar las caracteristicas del coeficiente de transferencia
de calor en tubo de acero inoxidable de diametro interno 1.75mm con orientacién horizontal y
longitud de calentamiento de 600mm. ILas mediciones experimentales del coeficiente de
transferencia de calor muestran un incremento con el flujo de calor y una independencia de la
velocidad masica para todo el rango de titulo de vapor ensayado. Este comportamiento lo
atribuyeron a la presencia del mecanismo de ebullicién nucleada en los datos experimentales. En
el estudio del efecto de la temperatura de saturacién reportaron una reduccion del HTC con un
incremento de la temperatura de saturacion contrario a lo reportado otros autores
Refs.[114,140,148,150]. Otro punto que observaron es el incremento de los valores de HTC con
el avance de los patrones de flujo, siendo el menor valor para el flujo de “slug flow” y el mayor

para el flujo anular en condicién de secado parcial el HT'C se deteriora.

Saitoh et al. [151] estudiaron R-1234yf para un tubo de acero con diametro interno de 2mm y en
rango de velocidad masica de [100-400] kg/m?’s. Reportaron que el coeficiente de transferencia de
calor tiene una fuerte dependencia del flujo de calor para titulos de vapor moderados
(0.2<x<0.4), para titulos altos (x>0.4) el coeficiente de transferencia de calor aumenta con la
velocidad masica, por lo que ambos mecanismos de transferencia de calor predominan en el
proceso de evaporacion. Igual a Saitoh et al. [135] encontraron la presencia del fenémeno de
secado parcial en todas las velocidades masicas ensayadas para un titulo de vapor préximo a 0.8.
Compararon los valores experimentales del HTC del R134a con R1234yf, el resultado de la

comparacion muestra valores muy similares para ambos refrigerantes.

Kaew-on et al. [111] investigaron el efecto del flujo de calor, la temperatura de saturacion y la
velocidad masica sobre el coeficiente de transferencia de calor local con R-314a en dos (2) tubos
de aluminios multipuerto con canales rectangulares con un diametro hidraulico de 1.1 mm y 1.2
mm. Para evaporar el refrigerante utilizaron un fluido secundario que circula dentro de una
camisa en la cual se encuentra el fluido de prueba, especificamente agua caliente. En este tipo de

método de ensayo el flujo de calor no es uniforme sino que es un parametro variable. Los
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resultados experimentales revelaron un incremento del coeficiente de transferencia de calor con
el flujo de calor con mas intensificacién en la presion menor ensayada (500kPa), no encontraron
evidencia experimental de que la velocidad masica afecte el HTC en el rango de titulo de vapor
ensayado, por tanto concluyeron que el mecanismo de nucleaciéon dominan el proceso de
ebullicién con R134a. Similar a Saisorn et al. [110] mostraron que una reducciéon en la
temperatura de saturacioén disminuye el valor de HTC. Ademas, mostraron que el coeficiente de
transferencia de calor aumenta 50-70% al utilizar el tubo con menos canales (N=8) de diametro
hidraulico menor 1.10mm. Las correlaciones de Conwell & Kew [3], Lazarek & Black [66] son la

que mejor se ajusta a sus datos experimentales.

Saraceno et al. [152] realizaron un estudio del coeficiente de transferencia de calor en estado de
saturacion y sub-enfriando para FC-72. La secciéon de ensayo es de acero inoxidable con un
diametro interno de 1.016mm y en posicioén horizontal. Las evidencias experimentales muestran
una clara relacién del coeficiente de transferencia de calor con el flujo de calor en la region de
sub-enfriado. En su estudio se destacé la independencia del coeficiente de transferencia de calor

del titulo de vapor en el estado de saturacion.

Tibirica et al.[153] investigaron las caracteristicas en ebullicion saturada del Refrigerante
R1234ze(E) en dos tubos de acero inoxidables con didmetro interno de 1 mm y 2 mm, las
condiciones experimentales se muestran en la Tabla 2.6 Los resultados experimentales indicaron
que el coeficiente de transferencia de calor se incrementa con la velocidad masica hasta un titulo
de vapor proximo a 0.8, para valores mayores de titulo de vapor las graficas muestran un
desplome del HTC debido a un secado parcial. Contrastaron los resultados experimentales del
R1234ze(E) con el R134a encontrando un desenvolvimiento similar en todo el rango de titulo de
vapor . Las correlaciones de Saitoh et al. [135] y el modelo de tres zona de Thome et al. [119]

estima con precision razonables sus medidas experimentales.

Karayiannis et al.[154] (2012). Estudiaron el efecto que tiene la técnica de manufactura de la
supetficie interior del tubo en el coeficiente de transferencia de calor local. Para tales fines,
utilizaron tubos de pared lisa y rugosa. Los resultados experimentales muestran que la tendencia
del coeficiente de transferencia de calor para los tubos estudiado es diferente. Ademas,
Investigaron tres longitudes de calentamiento distintas, revelando que la longitud del tubo influye
en el comportamiento del coeficiente de transferencia de calor. En cuanto al mecanismo que

gobierna la transferencia de calor sus resultados experimentales exhibieron una progresion desde
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la nucleacién hacia la convecciéon a medida que incrementaron la longitud de calentamiento del
tubo. Sugirieron que las diferentes discrepancias en la literatura sobre el mecanismo que domina
el fenémeno de evaporacion pudieran deberse a una de las siguientes razones. 1) La inestabilidad
en los datos experimentales 2) las diferencias en la caracteristica de la superficie de entrada. 3) la

variacion de la longitud de calentamiento de un estudio a otro.

Saisorn et al. [155] estudiaron la influencia de la orientacion del flujo (horizontal y vertical) en
proceso de evaporacion del R134a en un tubo clasificado dentro del rango de mini-canal con
diametro de 1.75mm, las condiciones experimentales se muestran en la Tabla 2.6. En este estudio
mostraron que el coeficiente de transferencia de calor es mayor para el flujo con orientacion
vertical, y que el efecto de la gravedad en el tubo vertical es insignificante, ademas sus resultaron

indicaron que la orientacion del tubo influyen en la transiciéon de los patrones de flujo.

Magbool et al. [156] investigaron la caida de presion y la transferencia de calor en condicion de
saturacion para el R-290(propano) en un tubo de acero inoxidable con geometria circula y
diametro hidraulico de 1.73 mm, los ensayos se llevaron a cabo con tres temperatura de
saturacion 23, 33 y 43 °C , otros parametros experimentales se muestran en la Tabla 2.6. Los
resultado de la transferencia de calor indicaron que el coeficiente de conveccion bifasico aumenta
con un incremento en el flujo de calor no observaron ninguna influencia de la velocidad masica y
el flujo de calor, basado en esta observaciones concluyeron que el mecanismo de nucleacién es la
principal contribucién en su mediciones experimentales antes de la ocurrencia de un secado
parcial x<~0.8, luego del cual la caida de presién por friccion y el coeficiente de transferencia de

calotr caen abmptamente.

Del Col et al. [122] reportaron un estudio del comportamiento del coeficiente de transferencia de
calor en flujo bifasico usando los refrigerantes R134a, R32 en un tubo con geometria circular de
diametro 0.96 mm con una temperatura de saturaciéon 30°C. El modo de ensayo para evaporar el
refrigerante es calentado un fluido secundario (agua) que circula a través de una camisa dentro de
la cual se encuentra el tubo de prueba. Los resultados experimentales indicaron que el coeficiente
de transferencia de calor decrece (al inicio de la evaporacioén) hasta un titulo de vapor de 0.15
mientras el flujo de calor es constate, con un incremento en el flujo de calor el HTC se
incrementa continuamente a medida que avanza el nucleo de vapor. Aunque sus resultados
experimentales muestran una dependencia del flujo calor sugirieron que el mecanismo de

nucleaciéon domina la zona de titulo de vapor menor 0.15 donde tienen lugar la formacion de la
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burbujas, para titulo por encima de 0.15 corrobora a Thome et al. [119] en que el proceso de
evaporacion esta controlado por la conducciéon a través de una pelicula delgada de liquido que
rodea la burbuja. En el estudio del efecto del refrigerante sobre el HTC mostraron que los
vapores experimentales del R32 son mucho mayores a lo presentados por R134a, asociaron este
comportamiento a una reduccion en el diametro de apertura de la burbuja provocada por la baja
tension superficial que presenta el R32, por lo tanto se produce una intensificaciéon del nimero de
burbuja al inicio de la nucleaciéon. En De Col et al. [157] estudiaron las caracteristicas del R-
12344yt en diferentes condiciones experimentales, mostrando que el coeficiente de transferencia
de calor se incrementa con el flujo de calor y el titulo de vapor sin dependencia de la velocidad

masica.

Farahani et al. [158] emprendieron una investigaciéon experimental para en un tubo mutlipuerto
de aluminio con didmetro hidraulico 1.4mm compuesto de 7 canales paralelo los refrigerantes
estudiado R245fa, R1234ze. El método de prueba para evaporar el refrigerantes es similar al de
Del Col et al. [122], utilizaron una camisa (hot water jacket) por la cual fluye agua caliente para
evaporar el refrigerante dentro del tubo. En esta investigaciéon observaron el coeficiente de
transferencia de calor disminuye gradualmente al inicio de la evaporacion (fusién de la burbujas)
en la zona de titulo de vapor 0.02-0.25, luego el coeficiente de transferencia de calor se
incrementa con el titulo de vapor en la zona donde el flujo anular prevalece, la transferencia de
calor en el flujo anular esta gobernado por conveccién a través de la pelicula delgada de liquido
que moja el perimetro del tubo. A mas avance en el tubo encontré que predomina un secado
parcial. Las graficas sobre el efecto de la velocidad masica, el flujo de calor y la temperatura de
saturacion indican que el coeficiente de transferencia de calor se incrementa con un incremento
de estas magnitudes. Proponen un nuevo modelo para predecir el coeficiente de transferencia de

calor considerando los patrones de flujo dentro del tubo.
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Tabla 2.6. Revision literaria para el coeficiente de transferencia de calor por conveccion forzada en mini/micro-canales

Lazarek & Black |R-113 O 3.15/ 123,246 |14-380 125-750 | 130-410 kPa nucleacién para | Desarrollaron una correlacién para el
[66] todo el rango de  |HTC en funcién del nimero de Nu, Re y
titulo ensayado | Bo. Re [860-5550]. Orientacion del flujo
de refrigerante vertical.
Cornwell & Kew |R-113 1.03,1.64/150  |4-36 124-627 |- 0-0.9 burbujas aislada, |Proponen una correlacion del HTC para
[4] @ confinamiento de |cada patrén de flujo identificado en este
burbuja, flujo estudio. Introdujeron por primera vez el
anular efecto de confinamiento (Co) fisico del
canal en las correlaciones. La seccion de
prueba estaba orientada en posicion
vertical, y consistia de 75 canales en
paralelo.
Wambsganss et |R-113 O 2.92/368 8.8-90.75 |50-300 124-160 kPa  |0-0.9 nucleacién Reynolds >8700. La seccién de ensayo
al. [108] tiene una orientaciéon. Horizontal. El
dominio de la nucleacién se debe alto
nimero de evaporacion, las correlaciones
de Chen y stepahan & abdelesen predicen
bien los datos.,
Tran etal. [112] |R-12 O [ |24652.40%/870 |3.6-129 |44-832 820-510 kPa  |0-0.94 |nucleaciény La nucleacion domina T,,>2.75°C, la
conveccion conveccion domina en Ty, <2.75°C
Mert et al. [125] |Hz0; E 1.43/300,442,37 | 3-227 50-300 100-200 kPa  |0-0.92 - 101, 55, 33, 8 los nimeros de puertos
R-114b 5,275 para cada seccién de ensayo utilizada.
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Kasza et al. HO 3.5/500 110 21 0.15 flujo de burbuja,|Un incremento en la frecuencia de

[120] flujo “siug flow” generacién vy desprendimiento de las
burbujas en las paredes interior responde
a un alto flujo de calor en el sitio de
nucleacion.

Kew & Cornwell |R-114b 1.39-3.69/ 500 |9.7-90 212-1480 0-0.8 pelicula de liquido |Las correlaciones que solo toman en

[3] que rodea la cuenta el mecanismo de nucleacion

burbuja largada. | presentaron mejores resultado que las
Burbujas correlacién  que  consideran  ambos
dispersas, mecanismos Pero fallan en el secado
confinamiento de | Parcial intermedio. La seccién de ensayo
la burbuja, flujo | 5€ orient6 verticalmente.

anulat, secado

parcial.

Yan & Lin [131] |R-134a 2/200 5-20 50-200 5,30°C 0-0.9 - La seccién de ensayo estaba orientada en
forma  horizontal,  vaporizaron el
refrigerante con corriente AC. E1 HTC es
funcién del flujo de calor para la region
x<0.7 y decrece con un incremento del
titulo de vapor.

Baoetal. [109] |R-12; 1.95/870 5-200 50-1800 |200-500 kPa  |-0.3-0.9 |nucleacion El coeficiente de transferencia de calor

HFCC1 depende fuertemente del sistema de
23 presion y el flujo de calor. Orientacioén de

la seccion horizontal. Re[200-10000],
HTC local

74




CAPITULO 2. Marco teérico

Lin, Cornwell & |[R-141b O ;D 1.1¢, 1.8¢, 2.8¢,11-300 50-3500 [100-200 kPa  |-0.2-1 nucleacién y HTC incrementa rapidamente hasta
Kew [132,159] 3.66, conveccion alcanzar un pico del titulo (0.05<x0.1),
2R /500,496,498, entonces el HT'C decrece con incremento
454,496 del titulo vapor y HTC se incrementa

para titulos de vapor mis altos (X>0.6)

Jacobi & Thome |R-11 @) 2/- 120 446 460 kPa El proceso de Nuevo modelo basado en la hip6tesis del

[118] evaporacién dela |que el mecanismo dominante en
pelicula de liquido |evaporacion es la pelicula fina de liquido
que rodea la la cual rodea la burbuja alargada dentro
burbuja alargada | del flujo de “siug flow” .
es el mecanismo
importante.

QU etal [117] |H20 O 0.349/44.8 135-402 30,60 °C conveccion La seccion de ensayo consistia de 21
puertos en paralelo y horizontalmente
orientada.

Yun et al. [136] |CO: @) 6/1400 10-20 170-340 |5,10°C 0-1 nucleacion, El HTC aumenta con un incremento en
secado el flujo de calor para la regién de titulo
parcial(dry-out)  |bajos x<0.3 este efecto es suprimiendo

cuando ocurre secado parcial (dry-ou)

Owhaib et al. R-134a O 1.7,1.224,0.826/ |3-34 862.6- 24 34°C 0.-0.6 nucleacién La condiciones experimentales no le

[134] 220 645.8 permitieron  argumentar que ocurre
cuando x>0.6. Sugirieron un secado
parcial. orientacién de la seccidn vertical-

Saitoh et R-134, O 3.1,1.12,0.51,2/ |5-39 150-450 | 5,13 ,15°C 0.2-1 nucleacion, La nucleacién domina en el diametro 0.51

al.[135,151] HFO- 550-3235 6-24 100-400 conveccion mm. La seccién tiene una orientacion

123yf horizontal, para calentar el refrigerante

suministran potencia en DC al tubo de
ensayo.
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Pettersen et al.|CO: D 0.8/500 5-20 190-570 0-0.99 | nucleacién, La nucleacién domina antes del secado.
[137] N. puertos secado parcial,
25 flujo anular
Agostini R-134a 0.7-2.01/1000 [2.8-31.6 |90-469 405-605 kPa  |0-1 nucleacion, x<0.3-0.4  (Bo>4.3x104)  nucleacién
& Bontemps N. puertos. secado P%fCiaL domina, x>0.4 (B0o>4.3x10%) un secado
[113,138] N=11: conveccion parcial aun domina la nucleacion.
’ Bo>43x10+4 competiciéon entre la
conveccion y el secado  parcial.
otientacién del tubo vertical
Yun et al. [139] |CO» 1.54,1.27,1.08,1. [10-20 200-400 |0 ,5,10°C 0-0.98 | nucleacién, El HTC aumenta con el flujo de calor
53,1.14 secado parcial, hasta la ocurrencia de un secado parcial,
/- conveccion luego decrece monétonamente con el
titulo de wvapor, en sus condiciones
N. puertos. experimentales el secado parcial es mads
6,7,9,10 pronunciado con un aumento en la
velocidad masica.
Revellin & R-134a; O 0.5, 3.2-422.1 [200-2000 |[26,30,35°C 0.1- Sugirieron como dominio de la
Thome [160] R-245fa 0.8/70,30,50 0.954 transferencia de calor la pelicula de
liquido que rodea la burbuja alargada
dentro del flujo de “siug flow”.
Shiferaw et al.|R-134a O 4.26,2.01/500 |13-150 100-800 | 800,1000, 0-1 nucleacion El coeficiente de transferencia de calor se
[140] 1200, (0<x<0.5), secado |incrementa con el flujo de calor y la
1400 kPa parcial presién de saturacién en la regién de

nucleaciéon (x<=0.5), luego el coeficiente
de transferia de calor local decrece
continuamente.
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Pamitran etal. |R-134a 3/2000; 10-40 200-600 |]0-10]°C 0-1 nucleacion Flujo anular domina de acuerdo con el
[115,116,141] R-410a O 1.5,3/1500,3000 (X<0.4),- incremento de X, hasta que se suprime la
CO, conveccion conveccién. HTC se calcula de manera
local. HT'C se incrementa en titulos bajos
C8H3 .
y medio.
NH;
Fernando etal. | Propano D) 1.42,3.62/645 |20-90 - -15-10°C - HTC se incrementa con un aumento del
[143,144] , agua flujo de calor y la velocidad masica. La
seccion de ensayo estaba ubicada de
forma vertical. La seccion de ensayo
consistfa de un evaporar construido de 30
tubos  multipuerto  con  geometria
rectangular.
Shiferaw et al.|R134a (@) 1.1/150 16-150 100-600 | 600-1200 kPa |0-0.95 |nucleacién La nucleacion esta presente para titulos
[121] ,secado parcial de 0<x<0.5, para x>0.5 el HTC dectece
sin variacién a medida que se incrementa
el titulo.
Bertsch et al. R-134a O 109 0.54/- 0-220 30-350 8-30°C -0.2-0.9 |nucleacién HTC se incrementa con el flujo de calor y
[145,1406] R-245fa N. puetos depende del titulo de vapor decreciendo
con este para valores mayores de 0.5.
17 HTC alcanzé su valor maximo para titulo
cercano a 0.05-0.1.
Ong & Thome|R-134a, O 1.030/180 2.3-250  |200-1600 |31°C 0-1 nucleacion, Los tres refrigerante poseen
[148] R2306fa, conveccion caracteristicas  diferentes y  tension,
R245fa superficial siendo el mayor R-245fa. Ia

nucleacién domina para bajos titulos de
vapor.
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In & Jeong [147] |R-134a O 0.19/31 10-20 314-470 |158-1100 kPa |0.2-0.85 | nucleacién El efecto de G en HTC es mas
R-123 conveccion, pronunciado para baja presiéon de
saturacion.
Tibirica et al. R-134a 2.3/464 5-55 50-700 22.31,41°C 0.05- - El HTC incrementa con la velocidad
[149] R-245fa O 0.99 masica, temperatura de saturacién y flujo
de calor. En especial para titulos altos.
Orientaciéon horizontal
Copetti et al. R-134* O 2.6/183 10-100 240-930 |12-22°C 0-0.8 nucleacion, El HTC se incrementa con el flujo de
[114,161] R-600 conveccion, calor en la regién de titulo bajo, para la
secado parcial regién de titulo de vapor elevado el
efecto del flujo es completamente
suprimido.
Saisorn et al. R-134a 0O 1.75/600 1-83 200-1000 |800-1300 kPa |0-1 nucleacion Patrones de flujos, a lo largo del tubo.
[110]
Kaew-onetal. |R-134a 1.1 ,1.2/250 15-65 300-800 |400-600 kPa  0.05-0.1 | nucleaciéon HTC se obtiene de manera global
[111] LTIV N.puertos evaporando el refrigerante con un fluido
secundario (agua) , el cual circula por una
14,8 camisa donde se encuentra la seccién de
prueba.
Saraceno et al.|FC-72 O 1.53/60 5-70 50-600 0,10°C 0-1 nucleacién
(2012)
Karayiannis et |R134a 1.16,1.10/150,5 |12-96 200-600 | 600-1000 kPa |0-1 nucleacion En este estudio encontraron que la
al. [154] @) 00,300,450 conveccion rugosidad y la longitud de calentamiento
del tubo afectan sensiblemente al HT'C.
Saisorn et al. R-134a 0.96/600 1-80 200-1000 |700-1000 0-0.95 |-

[155]
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Del Col et al. R134a, O 0.96,1/228 15-280 200-700 |30°C,31°C 0-0.75 | nucleacién, Para evaporar el refrigerante utilizaron
[122,157] R32,R12 evaporacion agua caliente a través de una camisa que
34yf transitoria pelicula | envuelve el tubo de ensayo. La seccién se
delgada de orient6 en horizontal
liquido.
Farahani etal.  |R245fa, 1.4/266 3-107 50-400 30-70°C 0-1 evaporacion El nuevo modelo de HTC se desarrolla
[158] R1234ze L transitoria pelicula | considerando el modelo de patrén de
delgada de flujo de Ong & Thome [5,6]. El tubo
liquido. multipuerto consiste 7 canales
rectangulares.

O Geometria circular;  [JGeometria Rectangular; ({lllllj tubos multipuerto (MPE); Ly =Longitud de calentamiento
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2.5.1. Modelos predictivos del coeficiente de transferencia de calor en un flujo
bifasico
En la literatura de mini/micro-canales se encuentran vatios modelos que han sido desatrollado
para estimar el coeficiente de transferencia de calor por conveccién en ebullicion saturada; en esta
seccion se presentan los modelos predictivos del coeficiente de transferencia y las condiciones
experimentales con la que fueron correlacionados. En adicién, se describen algunos modelos de
la teorfa convencional con la finalidad de evaluar habilidad que tienen con los datos

experimentales del R134a y R32.

Como se describe en la seccion 2.4, los modelos clasicos de ebullicion saturada consideran dos
mecanismos en el proceso fisico de transferencia de calor, ebullicién nucleada (NB), ebullicion
por convecciéon (CB). Estos dos mecanismos se superponen uno al otro a medida que avanza el
nucleo de vapor en el tubo. En la teorfa convencional tipicamente los modelos de transferencia
de calor en saturacion esta relacionado con el coeficiente transferencia de calor por ebullicién
nucleada y en el coeficiente de ebullicién por convecciéon mediante una forma de ley exponencial,
en su mayortia se incluyen dentro uno de los grupos siguientes:

1) Modelos donde se suma una contribuciéon convenientemente al régimen de ebullicién
nucleada (NB) y convectivo (CB), suprimiendo o intensificando este efecto de acuerdo a
ciertos parametros. La correlaciéon de Chen [123] , pertenece a este tipo.

2) Se consideran ambos mecanismos de nucleaciéon (NB) y conveccion (CB), pero se escoge
el mas grande de los dos. La correlacion de Shah [124]

3) El coeficiente de transferencia de calor se obtiene a partitr de un modelo con
aproximacion asintética, en la cual se combinan ambos mecanismos, liu & Winterton
[128] .

4) Modelos basados en la configuracién del flujo del flujo bifasico.

Estas correlaciones se han desarrollaron para tubos convencionales, pero se han probado y
siguen siendo probadas en tubos con diametros reducidos. Sin embargo, las investigaciones en
mini-canales muestran que algunos de los métodos predictivos desarrollado en la teorfa
convencional no funcionan con precision razonable, basicamente debido a que los modelos de la
teorfa convencional no toman en cuenta una series de fenémenos que se presentan en el proceso
de ebullicién saturada en la mini/micro-escala como el efecto fisico de confinamiento, un secado

parcial incluso al inicio de la evaporacion.
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En mini/micro-canales se ha desatrollado correlaciones nuevas para condiciones experimentales
especificas, se han modificado los métodos de la teoria convencional para extenderlo hasta la
mini/micro-escala, asi como algunos modelos basados en los patrones de flujo. A continuacién

se describen los modelos que se evaluaran en esta investigacion.

2.5.1.1. Modelos predictivos en macro-canales
Cooper [129] propusieron un modelo para el coeficiente de transferencia de calor (pool boiling),
considerando la presiéon reducida, el peso molecular del refrigerante, y el flujo de calor aportado,
si bien esta correlacion se desarrollé para recinto cerrado (pool boiling) la gran mayoria de
métodos predictivos en ebullicién saturada la utilizan para evaluar el mecanismo de ebullicién

nucleada, abarca un rango de presion reducida de 0.001-0.9 y peso molecular de 2 a 200.

Ay = 55PR0'12(—10g10 Pg) 055 ~0:50.67 (2.50)
Gungor & Winterton [162] desarrollaron un modelo basada en el método de la superposicion
para predecir el coeficiente de transferencia de calor en conveccién forzada con flujo bifasico. El
modelo se desarrollé con una base de dato de 4300 puntos considerando las propiedades de siete
(7) fluidos (agua, refrigerantes R11, R12, R113, R114, Etilenglicol), con un rango de diametro
hidraulico de 3.09-32 mm vy flujo en direccién horizontal y vertical. El coeficiente de trasferencia
se determina por la suma de la contribucién de la ebullicién nucleacion (Say,,) y contribucion de
la ebullicién convectiva(Fap ).
Aep = Fagy + Sayy, (2.51)
Para evaluar el coeficiente de transferencia de calor por convecciéon (a.p) utilizaron la
correlacion de Dittus-Boelter[24], Ec.(2.52). El coeficiente por nucleacién (@) lo obtienen con
la correlaciéon de Cooper [129], Ec.(2.50). El factor de intensificaciéon del coeficiente de
transferencia por conveccion (F) es una correlacion empirica que asocia el numero de ebullicion
y el parametro de Lockhart-Martinelli, Ec.(2.53). Para evaluar el factor de supresion (§) de la
ebulliciéon nucleada consideraron el nimero de Reynolds para liquido saturado y el factor de

supresion, las expresiones muestran a continuacion, Ec.(2.54):

k 2.52

a, = 0.023Re,*8pro4 =L (232
dp

086 (253)  §=1/1+0.00000115F?Re,*"’ (2.54)

1
F =1+ 24000Bo%1® + 37 (—)
Xtt

Para tubos horizontales y numero de Froude menores de 0.05
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1%% (2.55)
F =1+ 24000Bo*1¢ + 37 (X—) Fy01-2Fr
tt

S =1/1+0.00000115 F2Re,**"/Fr (2.56)

Liu & Winterton [128] presentaron una actualizacién del modelo propuesto en Gungor &
Winterton [162]. En esta actualizacién del modelo el coeficiente de transferencia de calor se
obtiene correlacionando de forma exponencial asintota los dos mecanismos que controlan el
proceso de evaporacion

atpz = (Facb)z + (Sanb)z (2.57)

Los coeficiente de transferencia de calor por conveccién (@p) y nucleacion () se evaldan
con la correlacion de Dittus-Boelter[24], Ec.(2.52). El coeficiente lo obtienen con la correlacion
de Cooper Ec.(2.50), respectivamente el factor de intensificacion (F) captura la influencia de la
raz6n densidad en la fase de liquida-vapor, el titulo de vapor y el nimero adimensional de Prandtl
mientras que el nimero de supresion (S) es funcién del Reynolds de solo liquido. Las

expresiones de intensificacién y supresion varfan segun la orientacién del flujo.

F =[1+xPr(p/pg) — 1] (258)  § = (1+0.055F%1Re,,>1¢)"" (2.59)

para un flujo de refrigerante con orientaciéon horizontal y un nimero de Froude menor de 0.05

F = [1 + XPTl(Pz/Pg) — 1]0'35FTO.1—2F1' (2.60)

S = (14 0.055F%1Re,,*'¢) " VFr (2.61)

2.5.1.1. Modelos predictivos mini/micro-canales
Lazarek & Black [60] desarrollaron un modelo para estimar el coeficiente de transferencia de
calor con 718 puntos del R113, la secciéon de ensayo se orientd en vertical. El diametro interno
del tubo 31mm con geometria circular, ensayo dos longitudes de calentamiento 123, 246mm.

Este modelo asocia el nimero de Reynolds de solo liquido y el numero de ebullicién.

K
Ay = 30Reloo-857 d_’llBOO.714- (2.62)

Re,, = Gdy/u; Bo = Q/Ghlg

Mas tarde Tran et al. [112] propusieron un modelo considerando la influencia de la tension
superficial, el calor latente y la razén de la densidad de liquido-vapor en la regién de saturacion

mediante los nimeros adimensionales de Weber y ebulliciéon. Utilizaron una base de datos 297
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puntos con diferentes condiciones de velocidad masica y flujo de calor usando R12 y R113,

diametro hidraulico 2.40 mm, 2.46 mm, y geometria circular, 2.92 mm geometria rectangular.

o\ (2.63)
Ay = (8.14 - 1075) (Bo*W,,)°3 <—>
g

Wel = szh/pl O';BO = Q/Ghlg

Kew & Cornwell [3] modificaron el modelo de Lazarek & Black [66] para que capturase la
influencia del titulo de vapor, utilizaron R114b como fluido de trabajo, y un rango de diametro
interno 1.39-3.69 mm, con una longitud de calentamiento de 500mm. Este modelo se ajust6 para

697 datos.

ﬂBoo'““(l —x) (2.64)
dn
Rey, = Gdy/py; Bo = C.I/Gh'lg

atp = 30Re;, %7

Agostini & Bonpemts [113] propusieron un modelo simple para describir el comportamiento del
coeficiente calor en sus datos experimentales. El tubo ensayado es del tipo multipuerto con 11
canales rectangulares, usaron R134a como fluido de trabajo, el didmetro hidraulico del tubo es
2.0lmm, y 715 ensayos experimentales. Sus resultados experimentales indicaron evidencia de

secado parcial intermitente para un rango medio de titulo en la campana de saturacion.

_ (28¢%/3G7026x7010 x < 0.43 (2.65)
v 7| 28¢2/3G 064208 x > 0,43

Choti et al. [142] presentaron un estudio con el R22, R134a, CO, para caracterizar el coeficiente
transferencia de calor en tubos horizontales con diametros interno de [1.5 ,3] mm . Introducen
un nuevo modelo para el coeficiente de transferencia de calor en ebulliciéon saturada basado en el
método de la superposicién. Esta correlacion se desarrollé con las condiciones experimentales
que se muestran la Tabla 2.6, en las mediciones experimentales no observaron ninguna evidencia
de secado parcial. El coeficiente de transferencia de calor en saturacién se obtiene de la suma de
la contribucién por ebullicién nucleada (@) y ebullicién por convencién (a;) , asociados a un
factor de supresion(S)y un factor de intensificacion de (F) para ambos mecanismos
respectivamente

Arp = SAnp + Fagy (2.66)
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Donde el coeficiente de transferencia de calor por ebullicién nucleada @), es evaluado con la
correlacion de Cooper [129], Ec.(2.50). La transferencia de calor en la ebullicién por conveccion

Qcp la estimaron con la correlacion de Dittus-Boelter|24], Ec.(2.67)

_ooz3ke G(1—-x)D 0'8(
feo = dp Hy

Cpl.ul>0'4 (2.67)
ky

El factor de supresion de la ebullicién nucleada y/e intensificacion de la ebullicion por conveccion
se expresan:
S = 469.1689¢,?°%° Bo07402

(2.68)
F = 0.042¢, + 0.958

(2.69)

1 — 7/8 1/2 1/2
w=() @7 ()
X P Hg
C(tt) = 20,C(lt) = 12,C(tl) = 10,C(l)) =5

Sun & Mishima [67] presentaron un nueva modelo para el coeficiente de transferencia de calor en
ebullicion saturada basado en el modelo de Lazarek & Black [66]. Este modelo se desarrollé con
una base de dato de 2505 puntos lo cuales fueron recopilados 20 investigaciones experimentales
de la literatura de mini/micro-canales. La base de datos incluye un rango expetimental: velocidad
masica 44-1500 kg/m2s, didmetro hidraulico, 0.21-6.5 mm, fluyjo de calor 5-109 kW/m2,
refrigerantes (R11, R12, R123, R134a, R141b, R22, R404a, R407c, R410a), CO2, agua. Como se

puede observar en la Ec.

(2.71), este modelo incorpora el efecto de la superficie de tencion, las fuerzas inerciales, la razén
de densidades en la fase liquida-vapor , asi como el calor latente de vaporizaciéon con los nimeros
adimensionales Webber, Reynolds y ebullicion, la definicion de estos numeros se presenta en la

Tabla 2.1.

6Re;,0°Bo%5%k,

0.142
we " (pi/pg) " dn
We, = Gdy/op

Arp = (2.70)

Li & Wu [163] desarrollan un modelo con 3700 puntos del coeficiente de transferencia de calor
recopilado de varias publicaciones en la literatura de micro/mini-canales. La base de datos incluye
refrigerantes HFC, agua, CO,. Englobando un gran numero de condiciones experimentales. Esta

correlacion captura la influencia de la tension superficial, mediante el numero adimensional de
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Bond. El calor latente, flujo de calor y la velocidad masica con el nimero de ebullicion, utilizaron

el nimero de Reynolds liquido para capturar la fuerza viscosa y/e inercial del fluido.

k
arp = 334B0%3(BdRe3¢)04 (d—;) (2.71)

Bd — g»(pz—opg)dﬁ Bo = 4

Kaew-on et al. [111] estudiaron la ebulliciéon saturada del R134a en dos tubos multipuerto de
diametro hidraulico de 1.1, 1.2mm con 14 y 8 puertos (canales) rectangulares en paralelo,
respectivamente. Los ensayos se realizaron en un rango de presion de 400 -600 kPa. Presentaron

un nuevo modelo ajustando sus datos experimentales, en la cual consideraron el efecto del ratio

de aspecto para calcular el coeficiente de transferencia de calor,

atp =9- BOO.IBSWelO.0013al; (2.72)
Donde el coeficiente de transferencia de calor por conveccién en la fase liquida (@;) se evalta
por Dittus-Boelter[24], Ec.(2.52). S Es un factor que se obtiene por con la siguiente correlacion,

dentro de la cual se incluye la razén de aspecto.

S =1.737 + 0.97(w,?)%5% (2.73)
We, pfson la razén de aspecto y el multiplicador bifsico de la fase liquida
1 (2.74)
2 1 _ —
El parametro de Chisholm se obtiene
C = —3.356 + 41.836e* + B; A = —17.369w.f;dy; B = 124.5w, fid}, (2.75)

El factor de friccion f se determina mediante la correlacion de Haalland, Ec.(2.8)
f g P ve

Recientemente, Mahmoud & Karayiannis(2013) propusieron una actualizacién del modelo

adicion de Chen [123] para mejorar la capacidad de prediccién y extenderlo hasta la mini/micro-
escala con sus mediciones experimentales. El coeficiente de transferencia de calor bifasico se
estima como la suma de la contribucién de nucleacién (Saty,y,) vy la contribucion de conveccion
(Facp) en el proceso de transferencia de calor

Aep = Facp + Sanp 2.77)

Donde @y, es el coeficiente de transferencia de calor de la ebullicién nucleada y se estima con la

correlacién de Cooper [129], Ec.(2.50). a,p Se obtiene en funcién del régimen de flujo
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_( 436 k;/d, Re, <2000 2.78)
® 7 10.023(,/dy)Re,"2Pr,°* Re; > 3000

El factor de intensificacion de la trasferencia de calor por conveccion (F) y de supresion de la
ebulliciéon nucleada se determina:
F = (1+2.812C07%498/x)064 (2.79)
S =(1+2.56x%x107%(ReF125)117)~1 (2.80)

X es el parametro de Lockahart-Martinelli redefinido por los autores

v (}4;)0-5 (%)0.5 (1;x) (2.81)

Co es el nimero de confinamiento definido en la Tabla 2.1 y es el Reynolds de liquido saturado

Este modelo se desarrollé con una base de datos 5152 mediciones experimentales en rango de
velocidad masica 100-700 kg/m’ s, presién de saturaciéon 6-14 bar, flujo de calor kW/m’ y
didmetro 4.26-0.52 usando R134a.

2.5.1.2. Modelo de Ia burbuja alargada
Thome et al. [119] & Dupont et al. [120] presentaron un modelo de tres zonas que describe el
fenémeno de evaporacion del flujo de burbuja alargada en micro-canales. Este modelo describe la
variacion transitorio del coeficiente de transferencia de calor local durante la secuencia y el
movimiento ciclico de a) un flujo de liquido (liquid slug); b) una burbuja alargada (Elongated
bubble); c) parches secos (dry zonne), como ilustra en la Fig. 2.2. El nuevo modelo ilustra
analitica (Thome et al. [119]) y experimentalmente (Dupont et al.[120]) la importancia en los
procesos de transferencia de calor de la evaporacion transitoria de la pelicula de liquido que rodea
el flujo de burbuja alargada, asi como la fuerte dependencia del coeficiente de transferencia de
calor con la frecuencia de creaciéon de la burbuja y el espesor minimo de la pelicula de liquido

ante de que evapore.

L,
| L L
HHI}WHHW lﬂl’|l|_|ﬂ_{|ﬂ JLL LN R :‘Wnﬂ
j 1
dry elongated Hiepuied
zone bubi e a._| slug o
-
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Fig. 2.2. Esquema modelo de tres zonas Thome et al.
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Una descripcion del modelo se presenta a continuacion; para una localizacion fija en el tubo, el
proceso que sigue el flujo de burbuja alargada es el siguiente: 1) un flujo de liquido (liquid slug)
transita, 2) seguido por el flujo de burbuja alargada, 3)si la pelicula de liquido que rodea la burbuja
alargada se evapora entonces la pelicula se evapora presentaindose un secado parcial en la pared
(dry-out), este ciclo se repite hasta que arriba el proximo flujo de liquido(liquid slug), es
importante hacer notar que la pelicula de liquido que rodea la burbuja se forma a partir del

liquido removido del flujo de liquido que transita previamente. El coeficiente de transferencia de

calor local se obtiene sumando el coeficiente de transferencia de calor (ag) del zona seca (dry
zone), el coeficiente de transferencia de calor (afilm)de la burbuja alargada y un coeficiente de

transferencia (a;)del flujo liquido (liquid slug).

ty trit tg 2.83

(@) = Ly () + L2 gy, (2) + 2 g (2) 25
T T T

Donde t; corresponde al tiempo de presencia del flujo de liquido (liquid slug) a través del area

transversal del tubo en una posicion z, T es el periodo del par (liquid slug/elonagated buble), tg-y

tiempo de duraciéon del parche seco, Ly, tiempo de residencia de la capa de liquido que

envuelve la burbuja. Una descripciéon mas completa del modelo se encuentra en Thome et

al.[119] & Dupont et al.[120].
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2.6. Patrones de flujo de bifasico

Las configuraciones o arreglos que presenta las fases de liquido-vapor en una misma linea de flujo
dentro del tubo son de gran interés para el estudio de la transferencia de calor y la caida de
presion en los procesos de evaporacion. Estas configuraciones se conocen como patrones de
flujo. Los patrones de flujo son funcién de la presion de saturacion, la velocidad masica, flujo de
calor y la geometria del canal, ademas con el fenémeno de la reduccion de escala es necesario
considerar la frecuencia de fusiéon de las burbujas. En la literatura de tubos convencionales se
reportan un gran numero de nomenclaturas para las configuraciones que toman las fases (liquido-
vapor) dentro del tubo: A continuacion se presenta una breve descripcion de los patrones de flujo

comunmente aceptado en la teorfa convencional.

Flujo de burbujas (Bubbly flow). Se caracteriza por la presencia de burbujas discreta en la parte
superior del liquido, las burbujas se encuentra en la parte superior del liquido debido a la fuerza

de empuje (diferencia de densidades de las fases).

Flujo de tapén (plug flow). Se presenta debido a un incremento en la velocidad de vapor, por
tanto las burbujas fusionan entre si rapidamente formando burbujas mas grandes y alongadas. El
diametro de la burbuja alongada es mas pequefio que el diametro del tubo, del tal forma que la
fase liquida circula de forma continua en la parte inferior del tubo y la burbuja tapén en la parte
superior del liquido.

Flujo estratificado (stratified flow). Las fases de liquido-vapor estan completamente segregadas, la
fase del liquido se posiciona en la parte baja del tubo y la fase vapor se localiza desde la parte
medida del tubo a la parte superior, una interfaz uniforme divide las fases.

Flujo ondulado (wavy flow). Un incremento en la velocidad de vapor en el flujo estratificado
forma ondulaciones en la interfaz liquido-vapor que viajan en la direccion del flujo.

Flujo de “slug flow” . Un incremento en la velocidad de vapor las ondulaciones se recogen
formando una fase casi continua de vapor en la parte media del tubo, interrumpida por tapones
de liquido que tocan la pared superior del tubo prolongandose por todo el tubo.

Flujo anular (anular flow). En el flujo anular se forma un nucleo de vapor en todo el centro del
tubo rodeado por una pelicula de liquido en las periferias del tubo. La pelicula de liquido es mas
delgada en la supetficie inferior del tubo, la interfaz entra la fase liquido y vapor presenta

pequenas ondulaciones, y gotas de liquido estan presentes en el nicleo de vapor.
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Mist flow. La pelicula de liquido en la periferia del tubo adelgaza por los cortes del nucleo de
vapor en la interfaz hasta que se transforma en inestable y se destruye, todo el liquido es

arrastrado como gotas hasta el nucleo de vapor.

En la literatura de mini/micro-canales se han reportado varias investigaciones tratando de
desarrollar mapas de patrones de flujo que permitan caracterizar la configuraciéon del flujo dentro
del tubo en ebulliciéon saturada, pero estos mapas de flujo son tentativos y muestran grandes
discrepancias entre ellos con respecto las fronteras de transicién que separan los patrones de
flujos, Thome et al. [119] . Sin embargo, a partir de las observaciones reportadas en estudios

previos se puede identificar que patrones de flujo predominan en mini/micro-canales.

En general las observaciones indican que los patrones (régimen) de flujos mas importantes son:
1) fluyjo de burbujas (bubbly flow) se caracteriza por burbujas de vapor mas pequefa que el
diametro del tubo fluyendo de forma dispersa en la fase liquida. 2) flujo intermitente, ocurre
cuando la geometria del flujo tiene una variacién de caracter periddica, incluye la burbuja alargada
(clongated bubble), flujo de “slug flow” (slug flow, church). 3)Flujo anular (anular flow) se
caracteriza por un nicleo de vapor en el centro del tubo rodeado por una pelicula delgada de
liquido, 4) secado parcial intermitente (dry-out) consiste en la presencia de zonas secas en la
pelicula de liquido que se encuentra proxima a la pared interior del tubo, esto provoca que el
comportamiento del coeficiente de transferencia de calor se deteriore decreciendo abruptamente
como reportan los trabajos experimentales de Agostini & Bontemps [113] (2004, Shiferaw et al.
[140] . 5) flujo de niebla (mist flow) este se caracteriza por desprendimiento liquido de la pared y
que fluye en pequefias gotas en el nicleo de vapor. Debido a que el flujo de burbujas y el flujo de
niebla ocurre al inicio y al final de la evolucién del proceso evaporacion, y un secado parcial solo
es posible bajo cierta condiciones experimentales que implican regiéon de titulos de vapor bastante
elevada, los dos patrones de flujo o régimen dominate en mini/micro-canales son la burbuja

alargada y el flujo anular.

Es importante hace notar que el efecto de estratificacion es casi nulo en mini/micro-canales, por
tanto el flujo estratificado en mini/micro-canales no esti presente, y asi lo demuestra varias
investigaciones Refs.[7,8,119,161,164,165]. Esto es debido al incremento del efecto de
confinamiento provoca por la reduccién del diametro del tubo, a medida que el diametro del
tubo se reduce la influencia de la fuerza gravitacién es suprimida en favor de la superficie de

tencion. Por tanto, la fuerza de gravitacién tiene poco impacto en la teorfa de mini/micro-
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canales. En consecuencia, la gran mayoria de trabajos reportados en la literatura de mini/micro-
canales que prueba los mapas de patrones de flujo desarrollado en la teorfa convencional no

muestran resultados satisfactorios Refs.[7,8,166-169].

Coleman & Garimella [164] investigaron el efecto del diametro y la geometria del tubo en la
transicion del régimen de flujo. Utilizaron aire-agua como fluido de trabajo y un rango de
diametro hidraulico 5.5-1.3 mm. En este trabajo desarrollaron un mapa de patrén de flujo como
funcién del diametro hidraulico. Observaron los regimenes de burbujas dispersa (dispersed
bubbles), burbuja alargada (Elonagated bubble), flujo de “skug flow” (slug fow), flujo estratificado,

flujo anular.

Revellin & Thome [88,170] propusieron un nuevo tipo de mapa de patrén de flujo considerando
el fenémeno de la frecuencia de fusién (coalescences rates) de las burbujas asociado con el efecto
fisico de confinamiento en mini/micro-canales. Este nuevo mapa de patrén de flujo se desarroll6
en condiciones diabatica (diabatic) con un rango de flujo de calor mayor de 597 kW/m?
velocidad masica 200-2000 kg/m?’s, didmetro de 0.509, 0.790mm y temperatura de saturacion 26,
30, 35 °C. En la investigacion categorizaron los regimenes de flujo observado en flujo de burbuja
(bubbly flow), flujo de “siug flow” , flujo semi-anular, flujo anular. La novedad de este mapa radica
en que utiliza lineas de transiciéon para clasificar la distribuciéon del flujo, en contra de los
regimenes de transicion tradicional. Estas lineas de transiciéon dependen del numero de Reynolds,

numero de ebulliciéon, nimero de Webb.

Ong & Thome [5,6] publicaron una actualizacién del modelo presentado por Revellin & Thome
[171] y establecieron un nuevo critetio para la transicién de la macro —escala a la mini/micro-
escala. Para la actualizacion utilizaron R134a, R236fa, R245fa con un rango de diametro
hidraulico 3.04-0.509 mm. Las lineas de transicion del mapa de patréon incluyen numero
adimensionales que toman en cuenta la tensién superficial, la viscosidad del fluido, la inercia del
fluido y el efecto de confinamiento. Las lineas de transicién se clasifican: butrbujas aislada\
agrupacion de las burbujas (Isolated Bubble-IB\ coalescing bubble-CB); fusion de las
burbujas\flujo anular (coalescing bubble-CB\anular flow-A). De acuerdo con los autores la
regiéon de burbujas aislada incluye el flujo de burbuja (bubbly flow) y flujo de tapén (plug flow)
mientras que la zona de fusién de las burbujas (coalescing bubble) corresponde con el flujo de

“slug flow” .
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Las ecuaciones de las lineas de transicion se muestran a continuacion:

Burbujas aislada/fusion de las burbujas (Isolated Bubble-IB\ coalescing bubble-CB)

0.65 0.9 284
Xip\cg = 0.36(C0%%%) (”_9> (p_9> Re075BoO25 e 091 (2.84)
20 1Y)
Fusién de burbujas \flujo anular (coalescing bubble-CB\anular flow-A)
0.7 0.6 285
Xcpya = 0.047(C0%%) (Z—g) (Z—g) Red8We; %t (285)
l l

Flujo tapén (plug flow)\fusion de las burbujas, si se cumple la condicion (Xpug\a < Xcp\a)

Po\%% (2.86)
Xplug\a = 9(C0*0%) (p—“;’) Fri'?Rep?
Flujo tapén (plug flow)\flujo anular siempre que Xpjug\a > XcB\a)
Xplug\A = XCB\A (2.87)

Las ecuaciones Ec.(2.86)-Ec.(2.87) solo se utilizan cuando el nimero de confinamiento (Co) es
menor de 0.34, segun el criterio de clasificaciéon entre macro, mini/micro canal establecido por
los autores en esta investigacion cuando Co > 0.34 corresponde a la macro-escala. En el capitulo

7 se prueba este modelo con los datos experimentales del R134a, R32.

Rahim et al. [165] visualizaron el régimen de flujo en ebullicién saturada para el R134a y el
R245fa en dos tubos horizontales de acero inoxidable con didmetro interno de 0.509, 0.790,
longitud de calentamiento de 30,70 mm y velocidad mésica 200-2000 kg/m’s. En este estudio
mostraron que el régimen de flujo dominate para ambos tubos es el fluyjo anular con una
presencia significativa pero de forma intermitente del flujo de “siug flow” . No observaron ninguna
manifestacion ninguna del flujo estratificado y el flujo de burbuja (bubbly flow) se observé en

una regién muy limitada del tubo.

Saisorn et al. [110] visualizaron los patrones de flujo para el R134a en un tubo de 1.75 mm con
un rango de velocidad masica 200-100 kg/m’ . En este estudio identificaron flujo de burbuja
(bubbly flow), flujo de “siug flow” (‘slug flow’), flujo anular con un adelgazamiento medio (‘anular
flow throat’), flujo anular y flujo anular-rivulet. Utilizaron el modelo predictivo de patrén de flujo
presentado por Revellin & Thome [171] para caracterizar la linea de transicion de los regimenes

observados.
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2.7. Resumen

En este capitulo se ha presentado un estado del arte de la caida de presion y la transferencia de
calor en un flujo monofasico y en el proceso de evaporacion. La informacioén recopilada servira
como base para el analisis y la discusion de los resultados; ademas de situar los aportes de la

investigacion en relacién a los trabajos publicados por otros autores en la actualidad.

Esta revision literatura permite afirmar que se han reportado muy pocos trabajos que estudien el
fenémeno de transferencia de calor en tubo multipuerto de aluminio, la gran mayoria de trabajos
publicados estudian el proceso de ebulliciéon saturada en tubos mono-puerto usando R134a, agua-
aire o CO,. Las investigaciones que estudian tubos multipuerto de aluminio no utilizan geometria
triangular y en la mayoria de los casos el método de calentamiento del refrigerante es con un
fluido secundario, de hecho no se ha encontrado una investigaciéon que estudie la caida de presion
y la transferencia de calor en evaporaciéon en un tubo multipuerto de aluminio con las
caracterfsticas geométricas del tubo y los refrigerantes ensayado en esta tesis R134a, R32. A

continuacién se presentan algunas puntualizaciones de la revisiéon bibliografica.

1. Todos los articulos estudiados indicaron una mejora en el rendimiento de la transferencia

de calor en la mini/micro-escala en comparacién con la teotia convencional.

2. Los criterios existentes hasta ahora en la literatura de la mini/micro-escala para delimitar
el umbral entre la macro-escala, mini-escala, y/o micro-escala presentan discrepancia en la
clasificaciéon de un mismo diametro de tubo. En general, el criterio de Kandlikar et al. [2]
es el mas empleado por los autores por su simplicidad; con este criterio el tubo

multipuerto ensayado esta en el umbral de la mini-escala.

3. En lo referente al estudio del flujo en monofasico, en la actualidad la comunidad
cientifica esta de acuerdo con extrapolar los modelos de la teorfa convencional a la nueva

frontera de la mini/micro-escala.

4. La caracterizaciéon del mecanismo(s) que dominan el proceso de trasferencia de calor en
ebullicién saturada, asi como su relacion con los patrones de flujo no estd completamente
definida en la literatura de la mini/micro-escala. Un gran nimero tendencia han sido
reportadas intentando aclarar el efecto de la velocidad masica, flujo de calor, temperatura

de saturacién y titulo de vapor sobre el coeficiente de transferencia de calor.
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CAPITULO 3. Descripcion de la instalacion

Contenido

En este capitulo se describe la configuraciéon de la instalaciéon experimental donde se obtuvieron
las mediciones en ebullicion saturada del R32 y R134a para caracterizar el coeficiente de
transferencia de calor y la caida de presiéon por friccion. Primero, se presentan los lazos que
componen la instalacién, y el método para vaporizar los refrigerantes en el interior del tubo
multipuerto. En una secciéon posterior se enumeran los instrumentos utilizados para medir las
variables de primer nivel, asi como la interfaz desarrollada en LabView® para la adquisicién de

los datos y control de las variables.

La instalacion se encuentra ubicada en la Universidad Politécnica de Cartagena (UPCT) y ha sido
desarrollada por el grupo de investigacion de Modelado de Sistemas Térmicos y Energéticos. El
disefio y montaje han sido posibles gracias a dos proyectos de ayuda a la investigacion; uno por el
Ministetio de Ciencia e Innovacién (Ref: 08766/P1/08), y el Ministerio de Economia y
Competitividad (DP12011-26771-C02-02).
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3.1. Lazo de refrigerante

La instalacién experimental se desarrollé para investigar el coeficiente de transferencia de calor y
la caida presion durante procesos de evaporacion en el interior de un tubo multipuerto. El tubo
recibe energfa calorifica de forma uniforme gracias a una corriente muy elevada y un voltaje bajo
(efecto Joule). La energfa aportada en la seccion de ensayo permite el estudio del flujo
monofasico y del proceso de evaporacion del fluido que circula por el interior del tubo sujeto de

estudio en esta tesis.

La instalacion (Fig. 3.1) consta de dos lazos principales: el lazo de refrigerante (1) y el lazo de la
mezcla de agua-glicol al 50%(L2), ademas del sistema utilizado para calentar uniformemente el
refrigerante y el sistema de adquisicion de datos. En el lazo de refrigerante se encuentra la seccion
de ensayo, el lazo de agua-glicol tiene como objetivo retirar el calor aportado al flujo refrigerante

en la seccidn de ensayo.

El refrigerante esta almacenado en un depodsito (RT) con capacidad de 3.5 litros, una bomba (B1)
trasiega el flujo refrigerante por todo el lazo L1. El flujo masico de refrigerante es medido con un

caudalimetro de efecto Coriolis (MFM). El flujo de refrigerante entra sub-enfriado a la seccion de

ensayo(Tm- < Tsat), Para evaporar el flujo de refrigerante la seccién de ensayo es calentada
uniformemente suministrando corriente alterna (AC) mediante los bornes de un transformador
conectado a los cabezales en cada extremo del tubo multipuerto (Fig. 3.2). La mezcla bifasica a la
salida de la seccion de ensayo es condesada en dos intercambiadores (HEX) de placas retornando
sub-enfriada al depésito de refrigerante (RT) donde vuelve a repetirse el ciclo. Para evitar
pérdidas de calor toda la instalacion esta completamente aislada (tuberias, bombas, depositos,

seccion ensayo) con varias capas de material aislante (Armaflex).

3.1.1. Seccién de ensayo
La seccion de ensayo se ilustra esquematicamente en la Fig. 3.2, incluye un tubo multipuerto de
aluminio, la instrumentaciéon requerida para la medicion de las variables que influencian el
coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion. Los extremos del tubo multipuerto
estan soldados a dos piezas de geometria tubular (cabezal) con un diametro interno de 24.5mm,
cada cabezal (Fig. 3.2) estd sujeto a dos placas con un disefio especifico, las placas estan
conectadas a los bornes de un transformador para suplir corriente en AC y calentar las paredes

del tubo.
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Intercambiador @
placa
V-5

Cabezal, i
Q/j Cabezal, o
Lazo
Lazo de Agua-glicol
I refrigerante (L1) (L2)
& v2 HEX

FT
R
. . V-1
l Filtro  Visor Caudalimetro Bl Depésito de
Carga/descarga efecto Coriolis Bomba de refrigerante
refrigerante

Fig. 3.1. Esquema instalacién de evaporacion.

Seccién de ensayo
¥ Tw,i (0<i<15)

Fig. 3.2. Instrumentacion y seccion de ensayo.

" 1200 mm
11— i

Fig. 3.3. Vista frontal seccion de ensayo.

La temperatura del refrigerante a la entrada y la salida de la seccién son medidas con sensores de
temperaturas del tipo RTDs. Las medidas de presién se obtienen con dos transmisores de
presion: un transmisor de presion absoluta (PT) y un transmisor de presion diferencial (dp). El
transmisor de absoluta se conecta a un puerto de presién mecanizado en el cabezal de entrada de
la seccion de ensayo. Ya que la presion diferencial se mide a lo largo de todo el tubo, el
transmisor de presion diferencial se conecta en los cabezales de entrada y salida mediante puertos
de presion mecanizados en cada cabezal. Quince (15) termopares del tipo-T se utilizan para medir
la temperatura en la pared externa del tubo multipuerto, la ubicaciéon de los termopares se ilustra

en la Fig. 3.2, un resumen las caracteristicas de los sensores de temperatura se presentan en la

Tabla 3.2.
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CAPITULO 3. Descripcion de la instalacion

3.2. Lazo de la mezcla agua-glicol

El objetivo principal de este lazo (L2) es retirar todo el calor aportado al refrigerante en la seccién
de ensayo para regular la presion del sistema y las condiciones de entrada del refrigerante en la

seccioén de ensayo.

Se utiliza un sistema de refrigeraciéon para sub-enfriar una mezcla de agua-glicol (50%)
almacenada en un depdsito. Una bomba mueve la mezcla por todo el lazo de agua-glicol (L2). El
sistema de refrigeracion esta compuesto por un condensador, un evaporador, una unidad moto-
compresora, una valvula de expansion. El conjunto esta disefiado para proporcionar una potencia
frigorifica de 4,14 kW, funcionando a - 20°C de temperatura de evaporacion y 30°C temperatura

de condensacién con el refrigerante R134a.

Tabla 3.1. Caracteristicas unidad moto-compresora.

Modelo Frascold(D 3 18.1Y)
Refrigerante R134a

T. de evaporaciéon -20 °C

T. de condensacion 20°C

La temperatura de consigna utilizada en el sistema de refrigeracion es regulada en funcién de la
cantidad de calor (potencia) que se aporte en la seccion de ensayo, para los puntos obtenidos para

la realizacién de este estudio el rango de temperatura consigna varfa entre -10°C y -18°C.

3.3. Instrumentacion

3.3.1. Sistema de adquisiciéon de datos
El sistema de adquisiciéon de datos esta formado por un Data Logger. El Data Logger se conecta
al ordenador mediante una interfaz USB. Para el control y analisis de las mediciones se elaboré
un programa en Labview®. La Fig. 3.4 ilustra la interfaz principal del programa con la
monitorizaciéon de las variables medidas. El programa consta de 5 solapas y/o ventanas, en la
primera ventana se definen las condiciones de ensayo, en la segunda se especifican el periodo de
tiempo para los ensayos, en las ultimas dos ventanas se muestra un seguimiento mediante graficas
de las magnitudes medida en la secciéon de ensayo. Las medidas de los transmisores y sensores
son grabadas cada 30s. Luego, se selecciona una muestra de 40 valores (20min) en estado estable,
por cada velocidad masica, flujo de calor para la presion de saturacion estudiada. A los valores

nominales de esta muestra se le calcula un valor medio y la desviacion estandar.
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Valves 3
-
rupe-2 W
v '

Fig. 3.4. Interfaz desarrollada en Labview® para la captura de las mediciones.

3.3.2. Temperaturas
La temperatura en la superficie del tubo es medida por 15 termopares del tipo-T distribuido
uniformemente en el tubo. El primer Ty, ; se encuentra 10 cm del cabezal de entrada, los
restantes termopares se encuentran a una distancia de 7 cm con referencia al anterior (Fig. 3.2).
La unién de cada termopar se fija en la superficie del tubo con una pasta térmica conductora y

cinta adhesiva. LLas temperaturas a la entrada y salida de la seccién de ensayo se caracterizan con

una RTDs.

Tabla 3.2. Caracteristicas de los sensores de temieramra.

Termopar del Temperatura en la [-15 20]°C +0.5°C
Tipo T pared
RTDs Temperatura a la [-25 25]°C +0.03°C

entrada y salida de la
seccion de ensayo

3.3.3. Medida de presiéon
La presion a la entrada de la seccion se obtiene con un transmisor de presion absoluta. La presion
diferencial se mide con un trasmisor de presion diferencial, las caracteristicas de los transmisores

se muestra en la Tabla 3.3.
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Tabla 3.3. Especificaciones técnicas transmisores de presion.

Magnitud medida Rango Sefial de salida
presion absoluta 0-32 bar 4-20 mA
presion diferencial en toda la | £2 bar 4-20 mA
longitud de tubo.

3.3.4. Caudalimetro efecto Coriolis
El flujo masico de refrigerante es medido por un caudalimetro de efecto Coriolis. El caudalimetro
se instal6 en una zona de tuberfa libre de curvatura y alejado de las vibraciones, segin

recomendacién del fabricante.

Tabla 3.4. Especificaciones caudalimetro.

Sensor Magnitud Rango Precision Sefial de
medida salida
Caudalimetro de | Caudal de [0-120]kg/h | 0.1% de la lectura, con | 4-20 mA,
efecto Coriolis | refrigerante un 95% del nivel de P Hart
confianza.

3.3.5. Potencia eléctrica

La potencia eléctrica utilizada para calentar uniformemente el mini-canal es suministrada por un
transformador de corriente alterna conectado a dos piezas (Fig. 3.1) con geometria especifica que
sujetan los cabezales en extremos opuestos del tubo multipuerto. El transformador (monofasico)
seleccionado aporta una potencia de 5kVA con una entrada de 220V (19A) y salida: 0-3V
(1333A). La potencia de consigna en la seccion de ensayo se fija en el control del sistema de
calentamiento, el cual ajusta el voltaje entre los bornes del transformador, dando lugar a una
corriente en funcién de la resistencia eléctrica del tubo ensayado, y asi estima la potencia de
consigna establecida. La corriente de salida es medida con una pinza amperimétrica que rodea los
cables de salida del transformador, el voltaje es medido directamente en el tubo ensayado.

Tabla 3.5. Rango de operatividad del transformador.
Equipo Potencia(w) | Corriente(A) | Voltaje[V]

Transformador de AC | 5 kW 1...[1500] V_.[3.5]

maX[

3.4. Método de control

Los ensayos se realizan en puntos de consigna especificos, las variables a controlar son cuatro
(4): presion de saturacion, caudal del refrigerante, flujo de calor y temperatura del agua-glicol.
Para controlar cada una de estas variables se utilizan PID (proporcional, integral, derivativo)

comerciales. Estos dispositivos permiten mantener la variable del proceso (temperatura, presion,
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caudal) proximo a un valor requerido manipulando otras variables mediantes modificaciones

seflales de salida (Fig.3.5).

Variable

controlada

—_— Controlador _| Actuador | Proceso >
Consigna -
S

Realimentacion
Sensor,
Transmisor

Fig. 3.5. Diagrama de un controlador programable.

La presiéon en lazo de refrigerante (presion de saturacion ensayada) es controlada variando el
caudal y la temperatura de la mezcla de agua-glicol en los intercambiadores de placa (HEX). Un
PID realiza una funcién de comparacioén entre la presién de consigna requerida y el valor de
presion medido, si encuentra diferencia positiva manda una sefial de salida sobre el variador de
frecuencia de la bomba del lazo secundario (L2) trasegando una cantidad de agua-glicol suficiente

para disipar la energfa que se ha suministrado al refrigerante.

La temperatura de la mezcla agua-glicol que circula hacia los intercambiadores se regula con una
valvula de tres vias. Esta valvula mantiene préoximo un punto de consigna requerido la
temperatura del agua-glicol que circula por los intercambiadores de placas (HEX) mezclando de
manera conveniente el caudal de agua-glicol que circula desde el depdsito hacia los

intercambiadores de placa (HEX) con la de retorno para conseguir una temperatura de trabajo.

Para mantener el flujo de refrigerante en condiciones estable se conecta el transmisor de sefal del
caudalimetro de efecto Coriolis en un PID. El cual manipula un variador de frecuencia conectado
a la bomba (B1) del lazo de refrigerante (L1), la estabilidad del caudal de refrigerante se suele

conseguir en unos pocos minutos.
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3.5. Calculo del coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion
por friccion.
El coeficiente de transferencia de calor (HTC) local se calcula a partir de las mediciones de la
temperatura en la pared del tubo, la presién en la entrada de la seccién, la caida de presion a lo
largo del tubo, el caudal de refrigerante, el flujo de calor suministrado, asi como los parametros
geométricos que caracterizan el tubo. La Fig. 3.6 ilustra los principales parametros utilizados para
el calculo del coeficiente de transferencia de calor en el tubo multipuerto. Es importante hacer

notar las suposiciones asumidas para obtener el coeficiente de transferencia de calor.

1. El flujo de calor es uniforme a lo largo de la seccién de ensayo. esta suposicion no implica
que la potencia aplicada no presente oscilaciones menores.

2. El refrigerante entra como liquido comprimido a la secciéon de ensayo, se mantiene en
esta fase hasta el punto de saturacion.

3. La caida de presion en una fase del flujo no es depreciable.

4. La caida de presion en la regiéon de saturacion se asume lineal.

psnt(zs)
T (z)=Tsat
Zs
Prsat Q
Tr,r‘
¥ Seccién de Prueb ?
mr B o choAn 7e.r£1e7 a. - Tro
Pr,i " B
entrada Salida
! i
Cabezal /|-i—— =~~~ a1 T B S s T T \Cabezal
' X=0 I
= Tr (z)=Tsat=F(psat(2))
N
~
L L L L L L L L L L 1 L L L Il
© \ =0
= ;
= :
I
Q
i . . L Il e L L e . . L M
10 17 24 31 38 45 52 59 66 73 80 87 94 101 108 1205
Z[cm]

Fig. 3.6. Parametros principales utilizados para evaluar el HTC.

Considerando las suposiciones anteriormente expuestas, el coeficiente de transferencia de calor
(HTC) se evalia mediante la ley de enfriamiento de Newton :
q

Ty (z) — T, (2) 3.1)

a(z) =
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Donde g, es el flujo de calor calculado como la razén de la potencia suministrada a la secciéon de
ensayo y el 4rea de calentamiento del tubo(A;). El area de calentamiento se obtiene
multiplicando el perimetro interno del tubo (Py,.) por la longitud de calentamiento. L.a potencia
suministrada a la seccién de ensayo se evalia multiplicando directamente el voltaje y la corriente
grabados en el sistema de adquisicién de datos. Por tanto, la potencia entre un termopar en la
posicién de inicio un termopar en una posicion Z viene dada en la siguiente expresion:

Q(z) = VI(z/Ly). 3.2)
T,y (2), es la temperatura local en la pared externa del tubo la cual es medida directamente por 15

termopares de Tipo-T.

El flujo de refrigerante es conducido a la secciéon de ensayo en estado de liquido sub-enfriado
(Tr,i < Tsat) para todas las velocidades masicas ensayadas. Por tanto, el flujo de refrigerante
recorre una longitud en el interior del tubo antes de alcanzar la condicién de saturacion. Basado
en esta condicion, el tubo multipuerto es divido en dos partes con el fin de realizar el balance de
energfas para T,.(z): la regién de conveccién forzada en monofisico, la regién de conveccion

forzada en bifésico, esta tltima es el objeto de interés de la tesis.

Para la region de flujo monofisico, debido a que el flujo de calor es uniforme T.(z) vatia
linealmente en la direccién axial del tubo, T,(z) se estima conforme a un balance de calor
considerando la temperatura a la entrada de la seccién de ensayo, la potencia suplida en la seccion

y el flujo masico de refrigerante.

Q(2) 3.3
TT‘(Z) = Tr,i + = ( )
GC,l
Un método iterativo se empled para estimar la longitud de monofasico Zg desde la entrada de la

seccion de ensayo hasta el punto de saturacion (Fig. 3.6), las condiciones iniciales para la iteracién

son:
Zs = Lh (34)
2fG?z
dp,,(z;) = —— )
Pio\Zg pldh (3 5)
Q(z,) 3.6
Tr(zs) = Tr,i + —S G0
rcp,l
AT = T (zg) — TT(Pi—dpzo(Zs)) (3.7)
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Se utiliza el método de la Biseccion hasta alcanzar punto de convergencia |AT| < 1078, En el
estado del arte de mini/micro-canales muchas investigaciones utilizan este método, p.e. Agostini
& Bontemps [113] , Pike-Wilson & Karayiannis [172]. Una vez obtenida la longitud de flujo
monofasico Zg, la longitud de flujo bifasica se calcula sustrayendo la longitud del flujo
monofisico de la longitud de calentamiento del tubo, L¢, = Ly — Zs. El valor de la longitud del
flujo bifasico varfa en funcién del flujo de calor y la velocidad masica. Para un flujo de calor
constante una reduccién en la velocidad masica induce un incremento en la longitud de

saturacion Lyy. La presion en el punto de saturacion se expresa como p(z)=p; — dp;,(2s).

Para la region de flujo bifasico, T,.(z) es la temperatura local de saturacién y se obtiene con la

correspondiente presion local de saturacion Ty (z) = T, (psat (Z)) La presion local de saturacién
se estima con la caida de presion para el flujo bifasico y la presion en el punto de saturacion,
como se expresa en la Ec.(3.8). La caida de presion del flujo bifasico se calcula substrayendo la
, ., ., .,1 , , ., . .
caida de presion por expansion y contraccion ', asi como la caida de presion asociada a la longitud
del flujo monofasico de la caida de presion experimental medida, como se puede apreciar en la

Ec.(2.14).

Z— Zg
Pep(2) = p(zs) — dpep ( L ) (3.8)
14

La entalpia local especifica se calcula con Ec.(3.9) mediante un balance energia asociando la
entalpia a la entrada de la seccién de ensayo, el flujo de calor y la velocidad masica. La entalpia a
la entrada de la seccion de ensayo se obtiene con la presién y la temperatura de entrada. El titulo

de vapor local se evalta con la expresion Ec.

(3.10).
] Pin
h(z) = h; + q(é—At) (3.9)
NNNIORINO
- hy(2) (3.10)

Con la caracterizacion del titulo de vapor es facil obtener la componente de caida de presion por
friccion, En el Capitulo 2, seccion 2.3, se describi6 el calculo de la caida de presion para un flujo
bifasico con sus tres componentes: la caida de presién por friccion, la caida de presién por

aceleracion y la caida de presion gravitacional, como se indica en la Ec.(2.15).

! Mas detalles del procedimiento para evaluar las pérdidas por expansidn y contraccion se presentan en el apéndice de esta
tesis.
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_dptp,meas = _dpF_dpac_dpg (3.11)
La caida de presion gravitacional (dpg) es cero, estos se debe a que la seccidén de ensayo se

encuentra orientada de forma horizontal. La componente de aceleracion (dpgcc) es funcion de la

“void fractions®, la velocidad masica, el titulo de vapor y la densidad de liquido-vapor saturado.

Z.Elxz + Cl_x)zl
dz [ep, (1 —¢&)py

Apace = 3.12)

La fraccion de hueco (void fractions) € se obtiene con la ampliamente usada correlacion de Zivi,

la cual es funcién del titulo de vapor y la razén de densidades, Ec.(2.19)-(2.20)

SGEENE

Para el caso especifico del modelo homogéneo, donde las velocidades de la fase liquido-vapor

son similares (§ = 1) la fraccién de hueco viene dada.

()

Para evaluar el componente de aceleracion se utilizaron los valores de titulo de vapor del primer

termopar luego del punto de saturacién y el titulo de vapor a la salida de la seccion de ensayo. El
titulo de la salida de la seccién de ensayo requiere el conocimiento de la presion a la salida de la

presion de ensayo, el flujo de calor y la velocidad masica.

La caida de presién por friccion experimental es obtenida de la Ec.(3.11) sustrayendo el
componente de caida de presiéon por aceleracién de la caida de presion bifasica medida
APtpmeas- 1a calda de presion por friccion experimental se utiliza en la comparacién con
diferentes modelos predictivos de caida de presion por friccion en el Capitulo 6, la descripcidn de

los modelos predictivos se presenta en el Capitulo 2 secciéon 2.3.7.
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3.6. Analisis de incertidumbre

Las magnitudes medidas experimentalmente asocian errores sistematico (sensores, transmisores,
equipos de captura de datos) y aleatorios (asociado con la lectura de los datos) que luego se
propagan hasta las magnitudes dependiente. La caida de presion y el coeficiente de transferencia
de calor son magnitudes que no se pueden medir directamente sino que dependen de un
conjunto de parametros de entrada o independientes, lo cual obliga a profundizar
individualmente en cada uno de ellos para propagar las incertidumbres de cada parametro medido
hasta el resultado final. Para conocer la bondad o calidad de los datos, es necesario realizar un
analisis de incertidumbre a través de las diferentes variables que influencia el coeficiente de
transferencia de calor y la caida de presion. En esta seccién, se presenta un analisis de
incertidumbre para las mediciones basado en la metodologia BIPM, “Guide to the expression of
uncertainty in measurement” [173]con el propésito de expresar los resultados experimentales de

la caida de presion y el coeficiente de transferencia de calor con indicador minimo de calidad.

3.6.1. Fase de elaboracion:
Para los fines del calculo de la incertidumbre, el trabajo se divide en tres (3) Fases:
1) Identificar las fuentes de incertidumbre.
2) Una segunda fase para recolectar datos y realizar el calculo de incertidumbre de tipo A 'y
Tipo B.

3) Aplicacion de la ley de propagacion de incertidumbre y expansion.

3.6.1.1. Identificacion de Ia fuente de incertidumbre.
En este apartado se tipifican las diferentes fuentes de incertidumbre que afectan implicita o
directamente el coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion. Segun lo establecido
por BIPM-GUM [173]existen varias fuentes de incertidumbre, pero se agrupan en dos tipos: la
incertidumbre estandar de Tipo A, obtenida a partir de las lecturas repetidas de las diferentes
variables medidas o de nivel 1 (presiéon, temperatura, velocidad masica, voltaje, corriente); la
incertidumbre estandar de Tipo B, son incertidumbres asociadas a las especificaciones de los
equipos de medicion. Los dispositivos de primer nivel (sensores, termopares, caudalimetro) que
se utilizan en la instalacién son fuente de incertidumbre, tal como se muestra en el diagrama de
causa-efecto, Fig. 3.7. En este orden es importante conocer las caracteristicas que proporciona el
fabricante necesario para el calculo de incertidumbre Tipo B. La siguiente tabla muestra las

variables que tienen mas peso en el analisis de incertidumbre.
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Flujo de calor

()

Caudal de :
refrigerante T Intensidad I

N

Temperatura de
la pared (Tw)

Minimo
cuadrado

J| Tension
\ d
Tolerancia

Presion
diferencial

Sensor de
presion
diferencial

Caudalimetro

Calibracion

Coeficiente de
transferencia de

calor. Caida de
presion.

Incertidumbre
propia de la
medida

Sensor de
presion

Precision

Presién a la
entrada de la
seccion

Temperatura
saturacion (Tsat)

Incertidumbre
propia de la
medida

Control
unit

Geometria y longitud
del tubo

[PthOE, Pt100S ]

Fig. 3.7. Diagrama de causa-efecto de las variables que influyen en el calculo del HTC.
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Tabla 3.6. Variables sujeto de un analisis de incertidumbre.

simbolo | Descripcién de la variable Correspondencia de
incertidumbre
M, Caudal de refrigerante (kg/h) Tipo A, Tipo B
Di Presién a la entrada de la seccién de ensayo (Pa) Tipo A, Tibo B
dp Presion diferencial a lo largo de la seccion (Pa) Tipo A, Tipo B
dp Geometria y material de la seccién (mm) Tipo B
T, Temperatura en la pared (°C) Tipo A, Tipo B
Tsat Temperatura de saturacién (°C) Tipo A
Ty Temperatura a la entrada de la seccion Tipo A, Tipo B
Tio Temperatura a la salida Tipo A, Tipo B
q Flujo de calo aplicado a la seccién (W/m?) Tipo A, Tipo B
U Voltaje (V) Tipo A, Tipo B
I Corriente (I) Tipo A, Tipo B
A, Area de transferencia de calor (m?) Tipo B
0 Potencia suplida a la seccién de ensayo (W) Tipo A, Tipo B
- Data-logger Tipo B
Propiedades del fluido Tipo A, Tipo B

Para las propiedades del fluido la incertidumbre estaindar de Tipo B se estiman con las
incertidumbres relativas que reporta el programa REFPROP para cada refrigerante. Este valor

oscila entre 0.0015%-2% en funcién del refrigerante y la propiedad requerida.

3.6.1.2. Incertidumbre estindar de Tipo A y Tipo B.

La gufa para el analisis de la incertidumbre especifica dos tipos de errores o incertidumbres
asociada a la medicion de una magnitud (presion, temperatura, flujo masico):

Incertidumbre de Tipo A (error Aleatorio), esta asociada a la repetitividad o a la n observacion
de los datos durante los ensayos. En este estudio todas las mediciones experimentales (presion,
temperatura, velocidad masica) corresponden a valores medio de una muestra de 40 puntos
(lecturas) seleccionada para cada velocidad masica ensayada, como se muestra en la Ec.(3.15). Las
muestras se tomaron de las zonas con condicién de estabilidad. La incertidumbre estandar de
Tipo A se evalia con la desviacién tipica experimental estandar del valor medio para cada

muestras de 40 lecturas, segin se muestra en la Ec.(3.16)

_ 1
X==) x
~ )X (3.15)
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L& 1/2 (3.16)
Sx = mZ(Xi - X)?
i1

La incertidumbre de Tipo B (error sistematico, by). Este tipo de incertidumbre no estd
asociada a la repetitividad de los datos, sino que depende en gran parte de un criterio cientifico y
de la recolecciéon de informacion de los equipos. Los equipos de medicion (transmisor) pueden
tener mas de una fuente de incertidumbre (reporte de calibracién, precisiéon del equipo de captura
de datos), la sumatoria de estas fuentes es la estimaciéon de incertidumbre de Tipo B, para una

variable o magnitud medida:

1
n 2
by — z (in)zl 3.17)
i=1

3.6.1.3. La incertidumbre estindar combinada
Para una variable medida X (presién, temperatura, flujo masico, caida de presion) la
incertidumbre combinada se estima integrando en una suma de cuadrado las incertidumbres

estandar de Tipo A y Tipo B:

n
(u)? = | Sg* + Z bx,” (3.18)
i=1

Donde n es el nimero de fuentes de errores de Tipo B, la guia para el calculo de la incertidumbre
recomienda asocial un intervalo de confianza para la variable reducida, en la literatura por lo
general se asocia 95%, por lo que la incertidumbre expandida para la variable es:

Ug = +ku, (3.19)
Doénde k es el factor de expansion, es funcién del nimero de observaciones y del nivel de

confianza, tipicamente este valor es 2 para un nivel de confianza del 95% .

La ecuacién anterior se utiliza para el calculo de la incertidumbre de una variable o magnitud.
Para el caso donde el resultado objeto de analisis (coeficiente de transferencia de calor y caida de
presion) depende de varias variables de entrada es necesario utilizar un método mas generalizado
para propagar las incertidumbres de las variables independientes hasta el resultado requerido, este
método es conocido como la ley de propagacion de incertidumbre basado en el modelo de serie
de Taylor (TMS). Para mas de una variable:

r =1(Xy, X2, X3, X4...X;) (3.20)
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or or 3.21
Zn(ax) Uy, + 23 Z] =i+15y; ox; =% Ux; XJZ G-21)

El nivel de confianza deseado y recomendado por autores es de 95%, por tanto le corresponde
un factor de expansion k=2, haciendo el desarrollo por el método de serie de Taylor .
1 3.22)
1 2 2\12 (
UE,r_95% = Z(ucz)z = [2 ((Sr,TSM) + (br,TSM) )]

Los términos S b,rsy representan las incertidumbres estandar de Tipo A y Tipo B para cada

rrsm’

variable X , si propagamos cada término, la expresion se transforma segun la Ec.(3.23)-Ec.(3.24)

Strow = Za (30) 520 = (2) (50)" + (30) (5) 4+ (3) (5x)'+ 53,

2
2 (;_;i) (aaTTk) Sx,Sx, + -+ incertidumbre del tipo A

bngM— ?1( ) (le)_(_) (bxl) ( ) (bxz) +- +( ) (bX) + (3.24)

2
2 (%) (aaTTk) by by, + - incertidumbre del tipo B

bZ

rrsys incertidumbre Tipo B asociada a las variables medidas X'y el factor bX.ka es la

covarianza para cada par de variable que comparte una fuente de Tipo B comun. STZTSM,

incertidumbre Tipo A asociado a las variables medidas X y el factor Sy Sy, es la covatianza para

cada par de variable “aleatorias” que no son independiente una de la otra. Las derivadas parciales

. - ar ., .
son los coeficientes de sensibilidad 6; = X de la funcion, en la literatura se propone un factor de
i

magnificacién para la incertidumbre (UMF), y es definido como:

UMF; = f(;‘j{’; (3.25)

UMF; Para X; indica la influencia que ejerce la incertidumbre estindar de la variable
independiente sobre la incertidumbre del resultado. Un valor de UMF>1 indica que la influencia
de la incertidumbre en la variable se magnifica, propagandose en la reduccién de variables hasta la
incertidumbre del resultado. Si UMF <1 indica que la influencia de la incertidumbre en la variable
es reducida y por tanto la contribucion a través de la reduccion de variables hasta el resultado es
muy débil. Los términos correlacionados Sy, Sy, , bx,bx, de la incertidumbre de Tipo A, Tipo B

se consideran despreciables en esta tesis.

? Guia para el calculo de la incertidumbre-1SO
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3.6.2. Calculo de incertidumbres para cada variable

3.6.2.1. Flujo de calor
La potencia utilizada para calentar la seccién de ensayo es funciéon de la corriente y el voltaje
suministrado al tubo multipuerto. El flujo de calor distribuido en toda la seccién depende de la
potencia y la superficie de transferencia del tubo en contacto con el refrigerante. Para fines del
analisis de incertidumbre es practico determinar los errores de los parametros que medimos
directamente: ¢ = q(I,V, Ly, Pin¢), €l flujo de calor es funcion de la corriente , voltaje y del 4rea
de calentamiento del tubo, el 4rea de calentamiento (A;) se obtiene multiplicando el petimetro de

calentamiento (P ) por la longitud de calentamiento del tubo (Lp,),

i = (g) (3.26)

At
Aplicando la ley de propagacion de incertidumbre, expresada en las Ec.(3.27)-Ec.(3.28) se obtiene

el siguiente desarrollo.

n .2 n L2
Ci) () )"+ > () (5"
Ug = (:_Zt)z (bAt)z + (?3_(11)2 (bl)z + (Z_z)z (bv)z + (;_z:lt)z (SAt)Z + (2_3)2 (SV)Z +
()

Para reducir esta ecuacion:

(3.27)

1) multiplicamos cada termino por G), v

2) cada termino del lado derecho de la ecuacién es multiplicado por la unidad de la siguiente

manera (A¢/Ap), 1/1),(V/V).

- (o () (2" 2 G0 "+ (220 (22
q qut' At qal At an 14 qut At

. . 3.28)
vaq\2 (sy\% . [10¢\? [S/\? (
Gar) ) +(Gar) )
Reagrupando los términos:
Ug\2 _ (4:0\2 |(a) +(5a)"| | (1002 [0D2+(SD?] | (Vad\? [(by)?+(5)?
(4)" = (20)*[Coiond o (so0)* [t (s0)*[osCr]
Desarrollando los factores de magnificacién para cada una de las variables:
2(7;) o(7;) o(%;)

. A . t . t
UMF,, =250 = | =5 | = uMF, =S = | o | = MR, = TS0 = | 2 ) =1 (3.30)

e\ G () ()
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Los resultados anteriores muestran que las variables de V, I y A, se propagan a través de la
reducciéon de ecuaciones hasta el resultado final. I.a ecuacion anterior se reduce a la siguiente

expresion:

(ﬂ)zz (a)) +(5a)" [(b1)2+(51)2] (bv)2+(5v)2] (3.31)
q (402 n? )2

Descripcion de las variables:

bs=error sistemético de la supetficie de contacto

S4,=etror aleatorio de la superficie de contacto

b;=error sistematico de la intensidad en la seccién de ensayo
S;=error aleatorio de la superficie de contacto

by =error sistematico de la tensién

Sy =error aleatorio de la tension

3.6.2.2. Coeficiente de transferencia de calor
El coeficiente de transferencia de calor (HTC) es funcién, de flujo de calor, la temperatura de la
pared y la temperatura de saturacion del refrigerante. Esta son variables implicitas, sabemos que
el fluyjo de calor depende del voltaje, corriente y de la superficie del tubo en contacto con el
refrigerante. En tanto que la temperatura de saturacion esta relacionada con la presion absoluta a
la entrada de la seccion y la caida presion a lo largo de la seccion de ensayo. La temperatura en la
pared para cada punto se estima con los termopares que se encuentran a lo largo de la seccion de

ensayo distribuido de manera uniforme.

Aplicando las Ec.(3.32)-Ec.(3.38) a la expresion utilizada para evaluar el coeficiente de
transferencia de calor Ec.(3.1), segun lo recomendado en la gufa para la expresion de
incertidumbre en la medicion:

a = a(q, Ty, Tsar (3.32)
Donde:

2 2 2
2 (2 (Y (2 2, (e 2
G (aq) (Uq)" + (aTW) (Ur,)" + (arsat) (Urger) (3.33)
Para obtener los factores de magnificaron de incertidumbre, se divide la funcién a determinar

entre a? y se multiplica cada término de la derecha por la unidad.
() () ) G €2 oG g’ O

El término que multiplica la incertidumbre relativa en lado derecho de la ecuacién, son los UMF

para cada variable. Indica que la incertidumbre del flujo de calor se propaga en la reducciéon de las

variables hasta resultado.
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, qa(ﬁ)
_an _ |1 ag | _
UMFa =20q = (=) | ! (3.35)

Tw=Tsat

El facto del magnificacién de incertidumbre para la temperatura de la pared, se muestra en la

siguiente expresion.

TW*< (Tw—quat)>l

UMFy, =292 ™ 1 3.36

Tw ™ aoT,, — (77" ‘7T ) B 1—% (5:36)
w—1Isat w

Para este caso UMF es una funcién, por lo que es necesario un nivel mas de detalles. Para que el
UMF>1 y se propague a través de la reducciéon de variable hasta el resultado debe cumplir la
siguiente condicioén Ty, > Tsqe , esta condicion implica que le refrigerante evapore. Si Ty, < Tgqe,
UMF<1 indicando que la influencia de la incertidumbre en la variable es reducida y se propaga
hasta el resultado de manera muy débil. Cuando T, = T4, la ecuaciéon no tiene sentido, se
divide por cero.

Para el caso de la temperatura de saturacion, Tgqe

(ra=Trar)
w— t
ITsat<Taia (3.37)
UMF — Tsataa — — 1
Tsat adTsqr ( q ) Tsat_4
Tw—Tsat Tw

El resultado de UMFr,,, es una funcion, donde el UMF de la temperatura de saturacion sera
positivo siempre que se cumpla la siguiente condicion Ty, < Tgq¢, en esta condicidén no consigue
evaporar. Para los fines del analisis de incertidumbre, interesa un UMF>1 en las variables
analizadas. Con las condiciones anteriores la ecuacion de propagacion de incertidumbre para el

coeficiente de transferencia de calor (HTC), se reduce:

(o) - (5 ()
a ) o~ \a) T\, 6.39)

Up. \°
+ ( Tsat) v {Tw > Tsqr para UMFr,; Ty, < Tsq, para UMFTsat}

sat

3.6.2.3. Caida de presion
La caida de presion medida en el tubo multipuerto es la suma de la caida de presién por
expansion y contraccion, caida de presion asociada a la longitud monofasica en el tubo y caida de
presion bifasica, tal y como se expresa en la ecuacion Ec.(2.14). La incertidumbre combinada de
la caida de presion medida se obtiene con Ec.(3.22), integrando en la suma de cuadrado la

precision de los trasmisores de presion diferencia (especificado en la descripcion de la
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instalacion), la presién del equipo de medicidon y la desviacion estindar de la muestra de 40

lecturas para cada velocidad masica ensayada.

3.6.2.3.1. Caida de presion en monofisico.
La caida de presion en monofasico esta asociada a la pérdida por fricciéon en la longitud inicial del
tubo antes de que el refrigerante alcance su estado de saturacion, se ha evalia con la ecuacion
Ec.(3.5). Por tanto, aplicando la ley de propagaciéon de incertidumbre a la ecuacién Ec.(3.20)-

(3.25), se obtiene el siguiente desarrollo: dpy, = dp;, (f, G, dp, zs, py)

(UE,dplo)z—(admo) () +(adm°) (U.,)° +2[ (%52e) (UG)2]+ (3.39)

() (0 + (22 0,

Para obtener el factor de magnificacion de incertidumbre, dividimos entre la caida de presion

cuadrada y multiplicamos cada término de la derecha por la unidad.
2
() = (o) (1) + Gone)” () +2[(55)" ()] + 540

2
(dhadplo)z (Udh) + (Pladplo)z (h)z
dpio9dp dp dpio9p; ]

Se obtiene los factores de magnificacion de cada variable:

fodp _ .. _ Zs0dpro _ .. _ Godpip _ 4. _ apddpio _
UMF; = Todf 1, UMF, = dpiodzs 1, UMF, = dC 1, UMF, = dpddy 1 (3.41)
Resumiendo la ecuacién de propagacion para la caida de presion;
Upario)? _ (Ur)’ ) [ ] Vay)® 3.42
(dplo) _(f) +(z5 +2 +(dh) (542)

3.6.2.3.2. Caida de presion en flujo bifisico
La cafda de presion en bifasico se obtiene sustrayendo la caida de presiéon asociado a la longitud
de monofasico, asi como la caida de presion por expansion y contraccion de la caida de presion

experimental medida, tal como se expresa en la ecuacion Ec.(3.11).

dptp = dPmeas — (dpe + dp. + dplo) (3.43)
Aplicando la ley de propagacion de incertidumbre a Ec.(3.20)-(3.25), se obtiene
2 ad 2 2 (od ad 2
(Usan)” = (22 Wapn)” + (222) 0+ (22) W+ g
ddpep 2 2
(adZZJ) (Udplo)
Uk apey) _ (Udpmeas \* Udpe\? Udp,\? Uap,, )2 (3.45)
( dptpp> B (d;meas) + ( dppe) + (dppc) + (dpli)o)

Las incertidumbres relativas asociadas a la caida de presiéon por expansiéon y contraccion
Uap,» Uap, se asumieron conservativamente entre 2%-10% .
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En la Tabla 3.7 se muestran los intervalos de confianza de las incertidumbres estandar para cada
variable medida y estimada. La principal contribucién en los resultados de las incertidumbres del
coeficiente de transferencia de calor para ambos refrigerantes es aportada por el flujo de calor

suministrado en la seccion de ensayo.

Tabla 3.7. Rangos de incertidumbre estandar para las magnitudes
medidas y estimadas.

Incertidumbres
Parametros
R134a R32
m,(kg/h) +0.14-1.89 % +0.15-2.33 %
G (kg/m?s) +2.37-8.47 % +2.87-7.70%
q(kW/m?) +0.01-3.5 % £0.23-4.20 %
T;(°C) +0.035-0.21 % £0.034-1.76
Ty, (°C) £0.014-0.31 % £0.04-0.12
Tyq: (°C) +0.065-0.45% 10.035-0.68%
p;(Pa) +0.29-0.84 % $0.12-0.31 %
Adpmeaqs(Pa) +0.13-3.31 % +0.14-1.7 %
dp,(Pa) +0.22-16.50 % +0.14-3.34%
dp,,(Pa) 10.26-26.42 % +6.34-13.79%
x(kg/kg) +1.21-4.70 % +0.21-5.04 %
a(W/m?K) +2.14-21.30 % +2.42-11.85 %
d, (mm) 0.715%0.0025
L, (mm) 1205+4.5
P;,.(mm) 56.84+0.035
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3.7. Resumen

La configuracién, la instrumentacion y el método de control de la instalacién experimental se
describieron en este capitulo. La instalacion experimental se diseié para investigar el proceso de
evaporacion en tubos de aluminio del tipo multipuerto con diferentes geometrias y usando

refrigerantes de ultima generacion.

El calculo del coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion por friccion experimental
se han descrito minuciosamente con el proposito de aclarar el procedimiento empleado y

mantener una discusion concisa en los capitulos dedicados a los resultados experimentales.

Por ultimo se ha realizado un analisis de incertidumbre de las variables medidas para determinar
el grado de confianza y como las incertidumbres en las variables principales se propagan hasta el
coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion por friccion. El analisis de
incertidumbre se llevé acabo siguiendo la metodologia BIPM, “Guide to the expression of
uncertainty in measurement” [173]. La incertidumbre relativa para el coeficiente de transferencia
de calor para R134a esta el rango £(2.14-21.30)% mientras que para el R32 £(2.42-11.85) %, un
resumen del rango de incertidumbre relativa para las magnitudes medida se presentan en la Tabla

3.7.
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CAPITULO 4. Descripcion de los experimentos.

Contenido

Este apartado pretende describir el proceso de obtencién de los datos experimentales para la
caracterizacion de la caida de presion y el coeficiente de transferencia de calor, conjuntamente
con la descripcion del tubo multipuerto y las propiedades caracteristicas de los refrigerantes

ensayados.
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4.1. Refrigerantes

Los refrigerantes usados para realizar esta tesis son el R134a, R32, como plantea el titulo y los
objetivos de la investigacion, estos refrigerantes prestan propiedades fisicas muy disimiles como
se puede apreciar en la Tabla 4.1 R134a (1,1,1,2-Tetrafluoroetano, HFC-R134a), en la actualidad
es el refrigerante de mayor uso en los sistemas de refrigeracién, aire acondicionado en
automoviles y bomba de calor, sin embargo las nuevas politicas medio ambientales plantean
retirarlo del mercado por una nueva generacion de refrigerante (HFO) que impacte menos en la
capa de ozono. El estudio del R134a es necesario en honor a la buena comparacion, debido a que
ha sido unos de los refrigerantes mas investigados, y la gran mayoria de las correlaciones tanto en

caida de presiéon como en transferencia incluyen o se han desarrollado con este refrigerante.

Tabla 4.1 Propiedades fisicas de los refrigerantes estudiados.

Ref R134a
Tsat  |p,(kg/m*)|p, (kg/m*)|k;(mW/m - K)| iy (mW/m - K) |;(uPa - s) |ug(uPa - s)| o(mN/m)
5 1278.1 17.128 89.806 11.954 250.11 10.911 10.844
7.5 1269.6 18.623 89.809 11.953 250.13 10.911 10.845
12.5 1252.3 21.916 86.54 12.628 227.71 11.193 9.7918

R32
Tsat  |p,(kg/m*)|p, (kg/m*)|k;(mW/m - K)| iy (mW/m - K) |;(uPa - s) |ug(uPa - s)| o(mN/m)
5 1037.8 25.887 141.32 12.231 142.35 11.751 10.113
7.5 1028.8 27.984 139.36 12.503 138.45 11.874 9.682
12.5 1010.5 32.603 135.49 13.098 130.97 12.126 8.8348

El R-32 (Difluorometano) es un refrigerante de gran presiéon reducida, en la actualidad esta
siendo investigado intensamente debido a las bondades medioambientales que posee, un
potencial de calentamiento global (GWP) préximo a los 675, y un potencial de degradacion de la

capa de ozono (ODP) en cero.

4.2. Caracteristicas del tubo multipuerto ensayado

El tubo ensayo es del tipo multipuerto extruido en aluminio, por lo tanto posee una gran
conductividad térmica (=210 W/m K). El tubo consiste en 18 canales en paralelo con geomettia
triangular (Fig. 4.1) y una longitud efectiva de calentamiento de 1.205m. Este y otros tubos
fueron facilitados por la empresa Modine. Los parametros geométricos del tubo se midieron con
un microscopio 6ptico mientras que la medicién de la rugosidad se realizé con un microscopio
electréonico de barrido siguiendo la normativa ISO 4287:1997. En la Tabla 4.2 muestra las
caracteristicas geométricas del tubo multipuerto. Las condiciones experimentales para ambos

refrigerantes (R134a, R32) se muestran en la Tabla 4.3.
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Fig. 4.1. Fotografia microscépica y vista frontal del tubo ensayado.

Tabla 4.2. Parametros geométricos del tubo.

A 10.16 18 0.715 56.83 40.17 1.205 0.262

Tabla 4.3. Condiciones experimentales.

g(kWm™2) 0.75-8.70 3.50-9.30
G(kg-m~2s71) 275-1230 463-1230
Tsqt (°C) 5,7.5,12.5 5,7.5,12.5
x(kg/kg) 0.012, 0.57 0.074, 0.50
dy(mm) 0.715 0.715
[LXw X H](mm) | 1271,19,1.9 1271,19,1.9
Ly (m) 1.205 1.205
Base de datos 223 87

En esta tesis se investigaron tres temperaturas de saturacion (5, 7.5 12.5) °C, para cada
temperatura de saturacion se disefié una matriz ensayo en funcién del flujo de calor y la velocidad
masica, la celda de intercepcion del flujo de calor y la velocidad masica se considera un punto de
ensayo. Esto quiere decir que un punto viene definido por un valor de temperatura de saturacion,

un valor fijo del flujo de refrigerante, y un flujo de calor en la seccién de ensayo.

4.3. Metodologia experimental

Para la obtencién de los datos experimentales necesarios para el desarrollo de esta investigacion
se realizé una campafia experimental de varios meses, el fin tltimo de la campafa experimental es
la capturas de datos de calidad que permitan validar los resultados experimentales de caida de
presion y el coeficiente de transferencia de calor con los presentados en la teotfa de mini/micro-

canales.

Para la correcta realizacién de los ensayos es imprescindible mantener todas las variables de en
condicién de estabilidad, con este objetivo se ha realizado un procedimiento (Fig. 4.2) para la
medicién de los pardmetros mas importantes en un ensayo de estas caracteristicas. Un punto
dentro de un ensayo viene definido por un valor requerido de presion de saturacion, un valor del

flujo de calor en la secciéon de ensayo y un valor fijo de flujo masico de refrigerante. El flujo de
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refrigerante es la variable mas sencilla de controlar, por tanto los ensayos se realizan variando el
flujo de refrigerante con el resto de variables fijas. El procedimiento se describe en los siguientes
parrafos:

En primer lugar, se fija una temperatura de consigna al sistema de refrigeracién activandolo
posteriormente para sub-enfriar la mezcla de agua-glicol almacenada en el depésito, luego que
todo la mezcla de agua-glicol almacenada en el deposito alcanza la temperatura de consigna
requerida se fija una presion de ensayo para el lazo de refrigerante (presion saturacién) como
punto de consigna en un PID. La sefal de salida del PID estd conectada a un variador de
frecuencia que controla la frecuencia de giro de la bomba en lazo de agua-glicol (I.2), para hacer
circular la mezcla de agua-glicol en el lazo secundario (L2) solo es necesario activar el modo de

operacion en el PID, como se explica en la descripcion de la instalacion (Secc. 3.2, Cap.3).

Después, se fija el flujo masico maximo a ensayar, permitiendo que el refrigerante circule a través
de todo el lazo principal (IL1) hasta que la sefial del flujo alcanza un minimo de oscilaciones en el
PID, esto suele ser en pocos segundos. El refrigerante es sub-enfriado en los intercambiadores de
placa (HEX) con la mezcla de agua-glicol (50%) hasta que la presion del sistema (medida) se
aproxime lo maximo posible a la presiéon de consigna (presion de saturacion) requerida este
proceso puede tomar 30-45min. Una vez la presiéon del sistema muestra fluctuaciones muy
pequenas; se fija una potencia en la secciéon de ensayos y se inicia la lectura de las variables

medidas investigando este punto hasta que alcanza un estado estable.

El estado estable se consigue cuando la sefial de los sensores de presion absoluta a la entrada de
la seccion de ensayo, la temperatura a la entrada de la secciéon de ensayo, la sefial del flujo masico,
la temperatura en la pared el tubo muestra un minimo de fluctuaciones. El balance de energfa en
este estado se logra en los intercambiadores de placa cuando la potencia retirada es similar a la
potencia suministrada en la secciéon de calentamiento para un flujo de calor fijo. Una vez
conseguido el estado estable para un flujo masico de refrigerante, se investiga un nuevo estado
reduciendo el flujo masico de refrigerante con la misma condiciéon de potencia y presion de
saturacion. Esta reduccién del flujo masico provoca un aumento en la temperatura de entrada en
la seccién de ensayo, una reduccién de la caida de presion, y un aumento del nucleo de vapor en
el flujo de refrigerante dentro del tubo. Este proceso se repite hasta lograr el menor caudal de
ensayo. El cambio del caudal se realiza con una maquina de estado desarrollada en Labview®,
con este método se consigue un arreglo de diferente flujo masico para un flujo de calor y

temperatura de saturacion fija.

118



CAPITULO 4. Descripcién de los experimentos

Sub-enfriar la mezcla de agua-

glicol en el deposito hasta un
S_‘-bremperatura consigna =~18-

20°C con el sistema de

refrigeracion.
Fijar ~ la  temperatura  de
circulacion hacia los

intercambiadores de placa con el
control PID que manipula la
valvula de tres vias

|

Fijar una presiéon de ensayo-
PID.

Activar la circulacién del flujo
maximo  refrigerante por todo
el Lazo L1, fijando el punto de
consigna en PID.

Activar la circulaciéon de la
mezcla de agua-glicol con la
Bomba (B2) .

v

Sub-enfriar el refrigerante hasta
alcanzar la presiéon de consigna
fijada el PID.

v

Lectura de las variables medidas.
Aumentar la temperatura del caudal de agua-

glicol que circula hacia los intercambiadores
v de placa con la valvula de tres vias. Ya que la
presion en el lazo de refrigerante es funcion
del caudal y la temperatura del lazo de agua-
glicol

Fijar la potencia de ensayo para
evaporar el flujo refrigerante
dentro del tubo.

NO

>
' g

A 4

Investigar el estado estable para
el flujo de refrigerante ensayado.

:no alcanza el estado
estable?

Si

A7

Cambiar el punto de consigna

para el flujo de refrigemnte—b@

hasta el minimo flujo ensayado.

Fig. 4.2. Diagrama de flujo procedimiento experimental para los puntos ensayados

En la Fig. 4.3 se muestra la evolucion de la temperatura a la entrada de la seccion de ensayo, la
presion a la entrada de la seccidn, el flujo de calor suministrado, la velocidad masica usando el
R134a. Como se puede apreciar en la figura, se fija un flujo de calor y una de velocidad masica.
Luego que se consigue el estado estable de la velocidad masica fijada se cambia a la préxima

velocidad masica, hasta recorrer todas las velocidades masicas requeridas. En la figura de
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evolucion de la temperatura se observa que una reduccion en la velocidad masica provoca un
aumento en la temperatura de entrada de la seccién de ensayo, conjuntamente. Las condiciones
experimentales para este ensayo son; presion de saturacion 3.81 bar (381 kPa), flujo de calor 4.30
kW/m?* y velocidad mésica (752, 683, 588, 514, 424, 347) kg/m?s, la zona inicial de las figuras

corresponde a la puesta en marcha de la instalacion.
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Fig. 4.3. Evolucién de la temperatura, presion a la entrada, velocidad masica y flujo de calor.

Es interesante analizar brevemente el comportamiento de la temperatura en la pared del tubo, la
tendencia de los termopares a alinearse y/o agruparse luego de iniciado el proceso de
evaporacion, ademas de la reduccion de las fluctuaciones a medida que los termopares alcanzan
un estado estable. La Fig. 4.4(a) muestra la evolucién de los 15 termopares pegado en la pared del

tubo usando R134a, los termopares se agrupan en aquellas zonas donde la evaporaciéon ha
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inicializado, sin embargo en la Fig. 4.4(b) representa una muestra en la zona de 200-500, de la
figura se puede notar el cambio de tendencia de los termopares justo antes y después de que
logran la condicién de estabilidad, antes de conseguir el estado estable las fluctuaciones son
continuas. Luego los termopares en la pared del tubo (Fig. 4.4(b)) presentan un grado mucho

menor de oscilaciones. La temperatura (T;;,) a la entrada de la secciéon de ensayo presenta

oscilaciones muy reducidas.
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Fig. 4.4. Perfil de temperaturas (a) en la pared del tubo durante la evoluciéon de un ensayo
con R134a, (b) zona en estado estable flujo de calor de 4.30 kW /m’

4.4. Estado estable

La captura de los datos se realiza de forma continua cada 30 segundos, luego se estratifican los
puntos para cada velocidad masica ensayada, tomando una muestra de 40 lecturas (20 min, paso
de 30s) en condicién estable para cada variable medida, la Fig. 4.5 ilustra una muestra de 20
minutos con R134a en estado estable para la presion de saturacion de 3.81 bar (Tgqe = 7.5°C), la
caida de presion medida en el tubo multipuerto, flujo de calor de 4.30 kW/ m?, velocidad masica
de 547 kg/m?’s, temperatura a la entrada de la seccién de ensayo, y temperatura en la pared, la
muestra fue segregada del ensayo presentado en la Fig. 4.3. Las fluctuaciones que presenta la
presion a la entrada de la seccidon de ensayo (Fig. 4.5(a)) son del orden de 0.0188 bar (1.88 kPa)

que corresponden a 0.49% del valor medio (3.82bar) de la muestra.
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Fig. 4.5. Muestra de 40 puntos en estado estable; (a) presion del sistema, (b)caida de presion,

(0)flujo de calor, (d) velocidad masica, (e) temperatura de entrada, (f) termopares en la pared externa

del tubo.
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La caida de presion, el flujo de calor, la velocidad masica y la temperatura de entrada en la seccion
de ensayo muestran fluctuaciones con respecto al valor medio de 4%, 4.4%, 0.63%, 5%
respectivamente. Esta claro que el flujo de calor es una variable fundamental para la propagacion
de las incertidumbres en el coeficiente de transferencia de calor. De hecho, se observd
experimentalmente que las fluctuaciones de la presion, la velocidad masica y la temperatura a la

entrada de la seccion de ensayo se incrementa con un incremento del flujo de calor.

A cada muestra en condiciéon de estabilidad se le computa la media aritmética y la desviacién
estandar, este valor medio se utiliza para el cdlculo del coeficiente de transferencia por
conveccién forzada de manera local y la caida de presion en la zona de bifasico. La desviacion
estandar es necesaria para la evaluacion de las incertidumbres. La condicién de estabilidad es muy
importante en la transferencia de calor, y asi lo revelan varias investigaciones Revellin & Thome
[170], Karayiannis et al. [154], Ribatski [174], en que durante el estado estable existe la posibilidad
de que la pelicula de liquido que rodea el nicleo de vapor en flujo anular (anular flow) contintie
mojando las paredes del canal hasta una regiéon de titulo de vapor muy elevado, provocando un
retraso de la evaporacion completa de la pelicula de liquido y la ocurrencia de un posible “dry-
out”. Por lo tanto, una posible influencia de la velocidad masica en el coeficiente de trasferencia
de calor, y en consecuencia la posibilidad de que la transferencia de calor este dominada por el
mecanismo de ebullicién por conveccion. La estabilidad es una condicidén necesaria para poder
comparar los datos experimentales con los modelos de la literatura de la macro y/o mini/micro

escala.
Todos los ensayos realizados para caracterizar el coeficiente de transferencia de calor y la caida de

presiéon para ambos refrigerantes se realizaron siguiendo el procedimiento (metodologia)

presentado en este capitulo.
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4.5. Resumen

En este capitulo se presentaron las caracteristicas de los refrigerantes ensayados, del tubo
multipuerto ensayado y el rango de condiciones experimentales que completaron la matriz de
ensayo para obtencién del coeficiente de transferencia de calor y la caida de presion por friccion.
Ademas se ha descrito el método de ensayo empleado en esta investigaciéon para la obtencién de
puntos en condicion estabilidad que permitan comparar el coeficiente de transferencia de calor y
la caida de presion por friccion experimental con modelos predictivos disponibles en la literatura

pata la macro y/o mini/micro-escala.
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CAPITULO 5. Resultados experimentales

Contenido

En el presente capitulo se muestran el efecto de la velocidad masica, flujo de calor, temperatura
de saturacion, titulo de vapor sobre la caida de presion bifasica y el coeficiente de trasferencia de
calor para ambos refrigerantes. En los primeros apartados del capitulo se estudian la caida de
presion por friccion en ebullicién saturada, se dedica una secciéon al comportamiento del
parametro de Lockhart-Martinellli, y la evolucién del parametro de Chishlom en los diferentes
régimen de flujo. En las secciones finales se presentan las tendencias del coeficiente de

transferencia de calor para ambos refrigerantes.
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5.1. Caida de presion en ebulliciéon saturada

La caida de presion en un flujo bifasico se obtiene sustrayendo las pérdidas menores debidas a los
cambios de geometria a la entrada y salida (expansion, contraccion) de la seccion de ensayo, asi
como la caida de presion asociada con la longitud de liquido sub-enfriado (monofasico) de la
caida de presiéon medida en todo el tubo multipuerto. La regiéon de liquido sub-enfriado se
encuentra en los primeros centimetros del tubo, y varfa en funcién de la velocidad masica y el
flujo de calor ensayados. Los valores de la caida de presién en monofasico son muy pequefios en
comparacion con la caida de presion bifasica. Ia caida de presion bifasica se expresa en funcion
tres componente, (Capitulo 2, Secc. 2.3) caida de presion por friccion, caida de presiéon por
aceleracion y caida de presion gravitacional, esta dltima es cero debido a la orientacion horizontal
de la seccién de ensayo. La caida de presion por aceleracion se evalia mediante la expresion
Ec.(3.12)-(3.14), por tanto la caida de presion por friccion se obtiene sustrayendo la componente
de caida de presién por aceleracion de la caida de presion medida en la region bifasica. En esta
tesis se utiliza el término “gradiente de presion” para designar la caida de presion por unidad de

longitud esta normalizacién es necesaria para poder comparar los datos.

Los valores de la caida de presion por aceleracion son muy pequefios en comparaciéon con la
caida de presion en el flujo bifésico, esta (aceleracién) alcanza valores en todo caso menores de
4% con respecto a la caida de presion bifasica. En la Fig. 5.1 se presentan varias curvas, donde el
eje de las abscisa representa el titulo de vapor, el eje de la ordena izquierda contiene el gradiente
de presién por friccién y el gradiente de presion bifasico, la ordenada derecha muestra el
gradiente de presiéon por aceleracion, la figura indica que en la regiéon con valores de titulos de
vapor pequefios (iniciando la ebullicion) el gradiente de presion por aceleracion contiene valores
muy pequenos, por tanto la diferencia entre los valores del gradiente de presion por friccion y el
gradiente de presion bifasica es muy diminuta, con un incremento del frente de vapor(aumento
de la “void fractions”). El gradiente de aceleracion se incrementa, y la diferencia entre el gradiente
de presion por fricciéon y el gradiente de presion bifasico es mas pronunciada (Fig. 5.1), para
titulos de vapor por encima de 0.2. El gradiente de presién por aceleracion adquiere mayor
relevancia a medida que progresivamente aumenta el nucleo de vapor. De la Fig. 5.1 es posible
concluir que la caida de presion total en un flujo bifasico es causada principalmente por la caida
de presion por friccion. En la gran mayorfa de trabajos publicados Refs.[86,88,89] en micro/mini-
canales el gradiente de presién por aceleracion presenta valores despreciables con respecto al

gradiente de presion por friccion
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Fig. 5.1. Perfil de las componentes de caida de presion bifasica.

5.1.1. Efecto de la velocidad masica y el titulo de vapor
La influencia de la velocidad masica sobre el gradiente de presion experimental en la zona bifasica
con el R134a y el R32 se muestra en Fig. 5.2 para la temperatura de saturacion de 12.5°C. En las
figuras es posible apreciar que el gradiente de presién se incrementa con un aumento en la
velocidad masica. Este efecto de la velocidad masica sobre el gradiente de presion esta
directamente relacionado con las componentes principales del gradiente de presiéon bifasico: el
gradiente de presion por friccion, (Ec.( 2.21), Ec.(2.29)-Ec.(2.32)) y de aceleracion, Ec.(2.18). Por
tanto, un incremento de la velocidad masica induce un incremento en las componentes de

friccion y aceleracion, en consecuencia el gradiente de presion bifasica incrementa.

Para un velocidad mésica fija (¢j:547 kg/m’s) un incremento en el flujo de calor suministrado en
la seccién de ensayo provoca un aumento del gradiente de presion bifasico, como se puede
observar en las Figuras. Este comportamiento esta directamente asociado con la aceleracion del
nucleo de vapor durante el proceso de cambio de fase. A mayor flujo de calor mayor nucleo de
vapot, en consecuencia el flujo de refrigerante se acelera con mayor rapidez. Por tanto, la
velocidad total del flujo de refrigerante aumenta debido a una disminucién en la densidad
promedio de la mezcla de liquido-vapor durante el cambio de fase. Este aumento en la velocidad
del flujo de refrigerante resulta en un incremento del gradiente de presion. Resultados similares se

presentaron en las investigaciones Refs. [71,81,82,88,89,104].
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Fig. 5.2. Efecto de la velocidad masica sobre la caida de presion bifasica para una temperatura de
saturacion de Tgqp =12.5°C; (a) R134a, (b) R32

5.1.2. Efecto de la temperatura de saturacion
Las mediciones experimentales permitieron obtener datos en condiciones similares para tres
temperaturas de saturaciéon. Para elaborar estas graficas se estratificaron dentro de cada
temperatura de saturacion condiciones similares de velocidad masica y flujo de calor para cada
refrigerante. El gradiente de presiéon experimental disminuye con un incremento de la
temperatura de saturacion, Fig. 5.3(a). Este comportamiento se puede atribuir al efecto contario
que tiene un incremento de la temperatura de saturacion en las principales propiedades fisicas del
refrigerante, cuando la temperatura de saturacién se incrementa, la densidad y la viscosidad de
vapor saturado aumenta mientas que la densidad y la viscosidad de liquido disminuyen. Un
aumento en la densidad de vapor implica una menor velocidad de vaport, en tanto que con una
disminucién en la viscosidad de liquido la fuerza de corte en la pared del tubo es menor, este
efecto combinado de la densidad y la viscosidad resultan en valores menores del gradiente de
prisioén bifasica con aumento de la temperatura de saturacion. Una tendencia similar se puede

observar en la Fig. 5.3(b), para el R32 con una velocidad masica y diferentes flujo de calor.
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Fig. 5.3. Efecto de la temperatura de saturacion sobre el gradiente de presion para diferentes flujo de
calor ; (a) R134a con G= 683kg/m’s, (b) R32 para G=820 kg/m’s

5.1.3. Influencia del refrigerante
Es importante observar las influencias de las propiedades del refrigerante en el gradiente de
presion experimental. En la Fig. 5.4 se grafican el gradiente de presion bifasica versus la velocidad
masica para un flujo de calor de 6.50kW/m?® y una temperatura de saturacién 12.5°C para ambos
refrigerantes.
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Fig. 5.4. Efecto del refrigerante en el gradiente de presion bifasico para una
Tsq:=12.5°C, 4=6.50 kW /m’
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Se puede distinguir que el R134a tiene un gradiente de presién mayor que el R32. De hecho, el
gradiente de presiéon del R134a excede los valores del R32 en 50%-75% para las diferentes
velocidades masicas y el flujo de calor fijado. El R134a posee una viscosidad de liquido mas
elevada que el R32, por lo tanto el esfuerzo cortante en la pared del tubo es mas significativo en
el R134a provocando un incremento en el gradiente de presion. Otra diferencia importante es la
densidad de vapor, de hecho p4(R32) ~ 1.51 py(R134a) la densidad de vapor del R32 es
ligeramente superior a la del R134a, como resultado la velocidad de vapor es mayor para el R134a

y en consecuencia el gradiente de presion experimental alcanza valores mas elevados.

Es importante indicar que el R134a es un refrigerante de presion reducida media y R32 se
clasifica dentro de los refrigerantes de presion reducida elevada. En general los refrigerantes de
presiéon media y baja poseen propiedades fisicas (densidad, tensiéon superficial, viscosidad) con
valores mas elevados que los de presion alta. Teniendo la idea de la presion reducida algunos de
las explicaciones anteriores se pudiese realizar mediante el parametro de presion reducida, en la

literatura de mini-canales muchos autores Refs.[71,81,82,122] lo indican.

5.1.4. Analisis del parametro de Lockhart-Martinelli.
El parametro de Lockhart-Martinelli se expresa como la razén del gradiente de caida presién por
friccion en la fase de liquida y el gradiente de caida presion por friccion de la fase vapor, como se
puede observar en la expresion, Ec.(2.33). Este parametro se asocia con el multiplicador de flujo
bifasico en la fase liquida mediante una expresion algebraica desarrollada por Chisholm Ec.(2.34)
en la cual se introduce un parimetro (C) que toma diferentes valores segun la condicion del flujo.
El objetivo de esta seccion es investigar la tendencia del parametro de Chisholm en los datos
experimentales del R134a y R32. La Fig. 5.5 muestra el parametro de Lockhart-Martinelli versus
el multiplicador de flujo bifasico para el R134a, un examen de la figura revela que la gran mayoria
de puntos colapsan en el umbral de € = 10 ,C = 5. Sin embargo, con el incremento del
parametro de Lockhart-Martinelli los puntos presentan un comportamiento mas cadtico y una
cantidad de puntos estin fuera de la linea de transicion € = 5. Similar al R134a los datos
experimentales del R32 son capturados en el umbral C[5 — 10], con excepcion de la region
donde el parametro de Lockhart-Martinelli alcanza valores mayores de 1.5; en la cual se evidencia
que los valores de la C experimental se localizan encima o fuera de la linea C = 5. Otra
importante observacién es que los datos de la Cpyp para el R32 se aproximan mas al valor de
C =5 a la vez que muestran menor desviacion en su comportamiento. Este analisis permite

concluir que las propiedades fisicas del refrigerante influyen en el comportamiento del parametro
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de Chisholm. Por tanto, en futuros trabajos que involucren el desarrollo de correlaciones que
permitan predecir el gradiente de presion por friccion ajustando la € Chisholm en el método de

flujo separable es necesario considerar las propiedades del refrigerante.
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Fig. 5.5. Comportamiento del multiplicador de flujo bifasico versus el parametro de Lockhart
Martenelli; (a) R134a, (b) R32.

5.2. Coeficiente de transferencia de calor

Los resultados experimentales del coeficiente de transferencia de calor local (HTC) se presentan
en esta seccion. Se investigan la influencia del flujo de calor, la velocidad masica, y la presion de
saturacion. Las investigaciones en micro/mini-canales reportan grandes discrepancias sobre el
efecto que tienen estos parametros sobre el coeficiente de transferencia de calor, y en
consecuencia no esta completamente claro sobre cuil mecanismos domina el proceso de
evaporacion, las primeras investigaciones Refs.[606,109,112] en mini-canales muestran que la
ebullicién nucleada domina en todo el rango de titulo, mas tarde nuevas investigaciones revelaron
que la velocidad masica influenciaba el HTC en la region de la campana de saturacién que posee
titulos elevados(x>0.7) Refs.[114,147,149,149]. Trabajos experimentales Refs.[135,154] que
investigaron la influencia del diametro y la longitud el tubo encontraron una progresion hacia la
ebulliciéon nucleada conforme se reduce el diametro hidraulico, ademas la longitud del tubo
influye en la transicion de los patrones de flujo. Thome et al. [119] propusieron que el mecanismo
de transferencia de calor estd gobernado por una pelicula de liquido que rodea a la burbuja

alargada (elongated bubble) no por la nucleaciéon. El fenémeno de evaporacion esta siendo sujeto
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de estudio en la comunidad cientifica, y/o investigaciones en tubo multipuerto para el proceso de

evaporacion son bastante reducida Refs.[92,93,111,113,158].

5.2.1. Evolucion de las temperaturas en el tubo
El perfil de la temperatura de la pared, la temperatura del refrigerante (bulk temperature), y la
temperatura de saturacién para un punto con velocidad masica de 527 kg/m’s, flujo de calor de
8.70 kW /m’y temperatura de saturacién de 12.5 °C se muestra en Fig. 5.6(a) para el R134a. Los
primeros centimetros del tubo corresponden a la region de liquido sub-enfriado donde la
transferencia de calor es por conveccién forzada en flujo monofasico. En esta zona la
temperatura de la pared es practicamente constante mientras la temperatura del refrigerante
incrementa rapidamente con un calentamiento uniforme en el tubo multipuerto. El incremento
de la temperatura del refrigerante en la zona de monofasico podria atribuirse al hecho de que
varfa linealmente con la proporcion del flujo de calor en cada posicion de termopar como se

expresa en Ec.(3.3).
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Fig. 5.6. Perfil de temperatura para (a) R134a, (b) R32

En la posicién proximo a 0.31 cm, la temperatura del refrigerante alcanza la temperatura de
saturacion y la evaporacion inicia formandose burbujas incipientes de vapor en la interfaz de
liquido. En la literatura de la mini/micro-escala vatias investigaciones Refs.[119,122,170]
describieron que el flujo de burbujas ocupa pocos centimetros del tubo debido a que el efecto de
confinamiento induce a una fusiéon rapida de las burbujas de vapor dando paso a un flujo
intermitente de vapor dominado por las burbujas alargada (elongated bubble). En la zona de

ebullicién saturada la temperatura de la pared y la temperatura de saturaciéon se comportan
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monoétonamente, decrecen con un avance de la posicion en el tubo. Este comportamiento de la
temperatura del refrigerante esta asociado directamente con la correspondiente presion local de
saturacion; la cual se obtiene con un ajuste lineal de la caida de presion bifasica, como se expresa
en la Ec.(3.8) y se muestra en la Fig. 3.6. En la Fig. 5.6(b) se presenta la evoluciéon de las
temperaturas para el R32, las condiciones de ensayos una velocidad masica 820 kg/m?’s, flujo de
calor de 5.10 kW /m?, y una temperatura de saturacion de 5°C; la tendencia similar a la del R134a,

pero la ebullicién inicia préximo a la posicion del termopar 2 (0.17m).

5.2.2. Efecto del flujo de calor
En la Fig. 5.7 se presentan los resultados experimentales del coeficiente de transferencia de calor
versus el titulo termodinamico de vapor para diferentes valores del flujo de calor y una velocidad
masica constante de 547 kg/m’s, para una temperatura de saturacién de 12.5°C con ambos
refrigerantes R134a, R32. Los resultados experimentales del R134a indican que el coeficiente de
transferencia de calor incrementa con un incremento del flujo de calor, también se puede apreciar
que la influencia del flujo de calor en el HTC es mas pronunciada para titulos de vapor menores

de 0.10, esta zona se caracteriza por una alta frecuencia de burbujas de vapor (bubbly flow) en

formacién.
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Fig. 5.7. Efecto del flujo de calor sobre el coeficiente de transferencia de calor.

Algunos autores Refs.[112,175,176] asocian este comportamiento a un dominio de la ebullicién
nucleada en el proceso de transferencia de calor bifasica. Thome et al. y sus colaboradores
Refs.[118-120,171,177] demostraron que el efecto del flujo de calor sobre el HTC no implica la

presencia del mecanismo de ebullicién nucleada en el proceso de transferencia de calor
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sugiriendo que este mecanismo solo es posible en el flujo de burbuja (bubbly flow) para titulo de
vapor muy pequefios 0.05<x<0.01. El autor argumento que el efecto del flujo de calor sobre el
coeficiente de transferencia de calor en flujo de “slug flow” se puede explicar por el proceso de
evaporacion que ocurre en la pelicula delgada de liquido (thin-film-evaporation) la cual rodea la
burbuja alargada dentro del flujo de “skug flow” donde el proceso de transferencia de calor en la
pelicula delgada de liquido, asi como la frecuencia de formacién de la burbuja alargada de vapor
son funcién del flujo de calor. Las nuevas investigaciones experimentales Refs.[161,169,178] en
las cuales se identifican los patrones de flujo muestran que la ebulliciéon nucleada solo se presenta
en una regiéon muy restringida del tubo, luego de inicializado el proceso de evaporacion (titulo de
vapor pequefio, 0.01<x<0.05 en funcién de la velocidad masica y el flujo de calor ensayado),

confirmando en cierta manera la teorfa de Thome et al. [119,120]

Fig. 5.7(b) muestra el comportamiento del R32 con la misma velocidad masica, temperatura de
saturacion, con los mismos ejes presentado para el R134a, en la figura es posible observar una
intensificacion del coeficiente de transferencia de calor en funcién del flujo de calor
particularmente para la region de titulo de vapor menor de 0.1, con el flujo de calor de 8.70
kW /m? las medidas del coeficiente de transferencia son més elevadas que el flujo de calor de 6.50

kW /m?.

Para R134a el coeficiente de transferencia de calor alcanza un maximo cuando el titulo de vapor
esta proximo a un valor 0.02, justo después de iniciado el proceso de evaporacion. Este pico al
inicio de la ebulliciéon ha sido observado por varios investigadores Refs.[113,131,132,154]. Thome
et al. [119] describieron que este fendmeno puede deberse a un secado parcial (dry-out) en las
paredes del tubo al inicio de la ebullicién en consecuencia el coeficiente de transferencia de calor
se dispara debido al rapido incremento de la temperatura en la pared del tubo. Luego de este
valor maximo, el HTC decrece hasta una zona media de titulo de vapor (0.08<~x<~0.15), en
esta zona apenas muestra variacion y es practicamente constante para todos los flujos de calor.
Cuando el titulo de vapor x>~0.15, el coeficiente de transferencia de calor local incrementa
ligeramente con el titulo de vapor hasta que alcanza la regién final de titulo de vapor en el tubo.
Con respecto al R32, el coeficiente de transferencia de calor presenta una tendencia muy similar
al R134a, el HTC decrece hasta cierto valor del titulo de vapor (=0.15), luego durante un estrecho
rango de titulo de vapor se mantiene sin variacién. Para titulos de vapor por encima de 0.15 la

curva del coeficiente de transferencia de calor se incrementa continuamente.
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En la figura ademas es facil notar que el R32 posee valores del HTC mayores que R134a, estas
diferencias se pueden atribuir a la presién reducida y a la conductividad térmica que posee R32 en
comparacion con el R134a, ademas de los elevados valores de entalpia especifica del R32 (Tabla

4.1).

5.2.3. Influencia de la velocidad masica
El efecto de la velocidad masica sobre el coeficiente de transferencia de calor para ambos
refrigerantes en las mismas condiciones experimentales se muestra en Fig. 5.8. Examinado la Fig.
5.8(a) para los datos de ebullicion del R134a, es posible concluir que un incremento de la
velocidad masica no influye al coeficiente de transferencia de calor en la regién de titulo de vapor
estudiado, este comportamiento ha sido observado por otros autores en el estado del arte de
mini/micro-canales. En la Fig. 5.8(b) el efecto de la velocidad masica sobre el coeficiente de
transferencia de calor no esta completamente claro. En la zona de titulos menores de 0.1, el HT'C
decrece mondtonamente con un incremento de la velocidad masica, proximo al valor de 0.1
todos los puntos convergen y la tendencia del coeficiente de transferencia de calor cambia

incrementado con un aumento en la velocidad masica.
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Fig. 5.8. Efecto de la velocidad masica sobre el coeficiente de transferencia de calor para
Tsar =12.5°C, ¢=6.50 kW/m*(a) R134a (b) R32

5.2.4. Efecto de la temperatura de saturacion
Los ensayos que permiten desarrollar esta tesis se realizaron para tres temperatura de saturacion

5, 7.5, 12.5 °C, para cada una se probaron diferentes flujo de calor y velocidad masica. La Fig.
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5.9(2) muestra el comportamiento del HTC para un flujo de calor de 4.40 kW /m? y velocidad
masica de 410 kg/m’s, para cada temperatura de saturacién. Para una velocidad masica fija (410
kg/m?’s) el coeficiente de transferencia de calor local aumenta con la temperatura de saturacion.
Un comportamiento idéntico se presenta en Fig. 5.9(b) con la velocidad masica de 683kg/m?’s,
5.10 kW/m® para el R32, a mayor temperatura de saturacién mayores valores del HTC son
obtenidos para un flujo de calor y una velocidad masica fija. Este comportamiento podria estar
asociado con la frecuencia de apertura que presentan las burbujas en la pared del tubo al inicio
del proceso de evaporacion. El incremento de la temperatura de saturacion provoca una
reduccion en el diametro de apertura de la burbuja vapor, como consecuencia las burbujas vapor
se activan y se desprende de la pared del tubo con mayor frecuencia, este aparente caos causado
por desarrollo de las burbujas vapor en la pared del tubo contribuye significativamente al
aumento del HTC. Ademas, es necesario hacer notar que la temperatura de saturaciéon tiene un
efecto importante en el calor latente de vaporizacion, asi como en la tensioén superficial y las

densidades del refrigerante.
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Fig. 5.9. Efecto de la temperatura de saturacion sobre el coeficiente de transferencia de calor (a)
para R134a G=410 kg/m?’s, §=4.40 kW /m’,(b) R32 G=683 kg/m’s ¢=5.10 kW /m”

5.2.5. Efecto del refrigerante
Las propiedades de los refrigerantes afectan considerablemente el comportamiento del
coeficiente de transferencia de calor, como se puede apreciar en la Fig. 5.10. El R32 es un
refrigerante de alta presion reducida comparado con R134a, por tanto presentan propiedades
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fisicas muy dispares (Tabla 4.1, Cap.4), los valores densidad de vapor del R32 excede al R134a
por 50%. La tension superficial del R134a es mayor que R32. El coeficiente de transferencia de
calor del R32 es mayor que R134a para condiciones experimentales similares para ambos
refrigerantes (Fig.5.9). Este comportamiento puede estar asociado a la diferencias en la
conductividad de liquido saturado que presentan ambos refrigerantes, de hecho la conductividad
del R32 es aproximadamente el doble comparada con la R134a; en consecuencia el R32 tiene una
mayor capacidad de transferencia de calor en la pelicula de liquido que separa el nicleo de vapor
de la pared interior del tubo alcanzando valores mayores en el coeficiente de transferencia de

calor.
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Fig. 5.10 Efecto del refrigerante en el coeficiente de transferencia de calor para
G=7.30 kW/m’, G=683 kg/m’s, Tyt =12.5°C

5.3. Resumen

La influencia de la velocidad masica, flujo de calor, temperatura de saturaciéon sobre la caida de
presion bifasica y el coeficiente de transferencia de calor local en tubo multipuerto con ambos

refrigerante R134a, R32 se han discutido en este capitulo.

Los resultados experimentales para ambos refrigerantes indican que la caida de presion por friccion

es la principal componente para la caida de presion en un flujo bifasico, ya que la componente
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gravitacional es cero y la componente de caida de presion por aceleraciéon presenta valores muy

pequenos en comparacioén con la componente de friccion.

Para un flujo calor fijo, el gradiente de presion en un flujo bifasico aumenta con un incremento en
la velocidad masica. Para el caso contrario, en el que se fija un flujo de calor con un aumento de la
velocidad masica el gradiente de caida de presion presentd un comportamiento similar aumentando
con un incremento progresivo del flujo de calor. Sin embargo, el gradiente de presion en un flujo

bifasico disminuye con un incremento de la temperatura de saturacion.

La comparacion del rendimiento de los refrigerantes en términos de caida de presion indicd que el
gradiente de presion para el R134a excede los valores del R32 en mas del 50% para las diferentes

velocidades masicas y flujo de calor fijado.

El coeficiente de transferencia de calor es funcion del flujo de calor incrementando con este en
ambos refrigerantes para todo el rango de titulo de vapor estudiado, no se encontré ningin efecto
de la velocidad masica sobre el coeficiente de transferencia de calor. Para un flujo de calor fijo el

coeficiente de transferencia de calor mostré cierta dependencia del titulo de vapor.
En condiciones experimentales similares se compard el coeficiente de transferencia de calor de

R134a y el R32, El resultado de la comparaciéon revela que los wvalores del R32 son

aproximadamente el doble en comparacion.
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CAPITULO 6. Evaluacién de los modelos predictivos

Contenido

Este capitulo esta estructurado en dos secciones principales; en la primera se comparan los
resultados experimentales de la caida de presion por fricciéon con modelos predictivos disponible
en la literatura de la macro-escala y la mini/micro-escala. La gran mayoria de estos modelos de
caida de presion fueron desarrollados por el método de flujo separable; el cual asume que la fase
de liquido y vapor estd completamente segregada considerando las propiedades fisicas de cada
fase liquido-vapor. Ademas, dentro de esta seccion se evaluan siete correlaciones de viscosidad

dentro del método homogéneo.

En la segunda seccion, se comparan los resultados experimentales de transferencia de calor con
ocho modelos predictivos del coeficiente de trasferencia de calor reportados en la teorfa de la
mini/micro-escala y tres modelos de la macro-escala. Por ultimo, se evalia el primer modelo
desarrollado en la teorfa del proceso de evaporacion en micro-escala que considera el mecanismo

fisico de la burbuja de vapor alargada dentro del régimen de flujo “slug flow”

La capacidad predictiva de los modelos de caida de presion por friccion y transferencia de calor
se evalia empleado dos critetios; desviacion media relativa MRD (%)y desviacién media absoluta
MRAD (%), las posibles causas de estas desviaciones con respecto a los resultados

experimentales son discutidas.
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6.1. Evolucion de los modelos predictivos de caida de presion por friccion
en un flujo bifasico
Las correlaciones o modelos de caida de presion bifasica evaluadas en este apartado se pueden
clasificar dentro de dos métodos: el método de flujo separable y el modelo homogéneo. Los
modelos reportados en el método de flujo separable se agrupan de dos formas distintas; modelos
que introducen una modificaciéon en el parametro de Chisholm y modelos desarrollados a partir

del multiplicador de flujo biféasico de la fase de liquido o vapor.

Este apartado incluye las curvas caracteristicas de la caida de presion versus todo el rango titulo
de vapor para algunas de las correlaciones estudiadas con ambos refrigerantes. Luego se evaltan
algunos modelos de caida de presion por friccion bifasica que han tenido gran éxito en canales
convencionales esta correlaciones se desarrollaron para macro-canales, y en las investigaciones de
mini/micro-canales estin siendo evaluada con resultados razonables. Después, se investiga el
comportamiento de la caida de presion bifasica usando el modelo homogéneo con las diferentes
correlaciones de viscosidad disponible en la literatura. Por dltimo, se prueban modelos que se ha
desatrollados en mini/micro-canales bajo ciertas condiciones experimentales, condiciones que se
muestran en la Tabla 2.5 En el Capitulo 2, seccion 2.3.7 se describen con profundidad las

correlaciones que se evaluan en este capitulo.

La Fig. 6.1 muestra la evolucién de los modelos de caida de presion por fricciéon para todo el
rango de titulo vapor, con velocidad misica constante de 683 kg/m’s y un flujo de calor
5.10kW/m* para ambos refrigerantes. Todos los modelos de caida de presién se incrementan
hasta un maximo préximo al titulo de vapor de 0.8 luego presentan un desplome. En la literatura
Refs.[86,87,179] se encuentra una explicacion fisica de este comportamiento asociando la caida de
presion con los patrones de flujo. En la zona de titulos de vapor menores de 0.4, el patron de
flujo que se presenta es el flujo intermitente dominado por burbujas alargadas de vapor dentro de
la fase liquida (elongated bubbles) la caida de presién en esta zona depende de la friccion del
liquido en la pared del tubo, un incremento en el nicleo de vapor provoca una transicion al flujo
anular y la caida de presion es principalmente influenciada por la pelicula de liquido que
envuelven el nicleo de vapor en el interior del tubo. Cuando el titulo esta proximo a 0.8, la
pelicula de liquido en la pared interior del tubo se adelgaza evaporando hasta la ocurrencia de un
secado (dry-out), y el esfuerzo cortante del refrigerante se reduce en consecuencia disminuye la

friccion en la pared del tubo y decrece la caida de presion en flujo bifasico.
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Fig. 6.1. Evaluacién de los modelos de caida de presion por friccion para todo el rango de

titulo de vapor para Tsq,=7.5°C, G=683 kg/m’s, ¢ =5.10 kW /m’

La correlacion propuesta por Yu et al. [73] presenta valores muy pequefios en comparacion con

los otros modelos (Fig. 6.1), este comportamiento se puede atribuir a que esta correlaciéon fue

desarrollada para agua, la cual tiene valores de presiéon menores para la misma temperatura de

saturacion que los refrigerantes evaluados en esta tesis.

6.1.1. Modelos de caida de presion por friccion en macro-canales

En esta seccion se estudian las correlaciones de Friedel [61], Muller-Steihagen & Heck [63], la

correlacion de Souza & Pimenta [64], estos modelos se desarrollaron para tubo convencionales

pero consideran propiedades que se han demostrado que juegan un papel importante en la teorfa

de mini/micro- canales como son la tension superficial, el efecto del didmetro entre otras mas.

El modelo de Friedel [61] es un modelo bastante estudiado en tubos convencionales, se

desarrollé con una base de dato 25,000 puntos con diferentes refrigerantes, agua, queroseno. El

modelo se aplica a flujo vertical y horizontal para cualquier tipo de fluido, sin embargo Sun &

Mishima [94] recomiendan que es mas adecuado emplearla con refrigerantes. Es una correlacion

bastante compleja que captura un espectro amplio de propiedades del fluido y de las

caracterfsticas geométricas del tubo. La correlaciéon toma en cuenta las interacciones entre las

fuerzas inerciales y las fuerzas gravitacionales, la tension superficial, la razén de viscosidades y

densidades en la fase liquida y la fase vapor, el efecto del diametro, Ec.(2.36).
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La Fig. 6.2(a) muestra el gradiente de presion por friccion experimental versus el gradiente por
friccion del modelo de Friedel [61] para ambos refrigerantes. Con el R134a, para flujo de calor
pequeno y velocidades masicas elevadas (una region de titulo de vapor insignificante) esta
correlacion no estima con presion los datos experimentales de caida de presion. Sin embargo con
un incremento del titulo de vapor la habilidad de la correlaciéon para capturar los datos
experimentales es bastante razonable. Usando R32, la correlacion subestima ligeramente los datos
experimentales del gradiente de presiéon. En la Tabla 6.1 se muestran las desviaciones relativas y
absolutas de cada modelo para el R134a y el R32. Este modelo estima los datos experimentales
del gradiente de presion bifasico con una desviacion relativa de 29.41% para el R134a y de -

13.32% con el R32.

En la Fig. 6.2(b) se muestra la comparaciéon del modelo de Miiller-Steinhagen & Heck [63], este
modelo evalida el gradiente de presién por fricciéon bifasico interpolando linealmente entre el
gradiente de presion por friccion de la fase de liquido y el gradiente de presion de la fase vapor.
Esta correlacion se desarroll6 para un rango de diametro de 4-392 mm, Ec.(2.38). Como se puede
observar en la figura, la correlacién presenta una buena capacidad de prediccion con velocidades
masicas moderadas a diferencia del modelo de Friedel [61]. Para velocidades masicas y flujo de

calor elevado muestra desviaciones con respecto a la banda central de error.

En la literatura de mini/micro-canales Koyama et al. [74,75], Cavallini et al.[81-83], Xu & Fang
[104], han probado las correlaciones de Friedel, Miller-Steingahen & Heck encontrando
resultados similares a los presentados anteriormente con el R134a. En la literatura existen muy
pocas publicaciones que investiguen la caida de presion del R32, en Cavallini et al. [100]
investigaron este refrigerante en tubo de un solo canal (mono-puerto) mostrando que ambas
correlaciones predicen satisfactoriamente sus resultados experimentales de caida de presion por

friccion.

El modelo de Souza & Pimenta [64]considera refrigerantes puro (R12, R22, R134a), y
refrigerantes mixtos (MP-39,R-32/125), y diametros internos de 7.75,10.92 mm y un rango de
temperatura de saturacion de -20°C a +15°C, Ec.(2.39). Este modelo (Fig. 6.2(c)) subestima los
resultados experimentales del gradiente de presion con desviacion absoluta de 47.07%,46.50%

para el R134a, R32 respectivamente.
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6.1.2. Modelo homogéneo
En este apartado se estudia el comportamiento del gradiente de presion por friccion calculado
mediante el modelo homogéneo. Se ha observado que su tendencia cambia en funcién de la
correlacion que se utilice para evaluar la viscosidad del liquido en el calculo del Reynolds. Las
correlaciones de viscosidad consideradas en esta investigacion se muestran en la Tabla 2.4,
conjuntamente con una explicaciéon del modelo homogéneo. La Fig. 6.3(a-g) presenta la tendencia
del gradiente de presion por friccion experimental en relacion al gradiente de presion del modelo

homogéneo con siete correlaciones de viscosidad.

Las correlaciones de viscosidad dentro del modelo homogéneo que mejor estima los datos
experimentales de caida de presion por friccion son Owens [58] y Cicchitti et al. [54] para ambos
refrigerantes. La correlacion de viscosidad Cicchitti et al. [54] estima los datos experimentales con
mayor precision que la correlacion de Lin et al. [50], Akers et al. [52], Dukler et al. [55] or Bettle
& Whalley [53]. Recientemente, Xu & Fang [103] presentaron un trabajo evaluando 29
correlaciones con 2662 datos de caida de presion por friccion. La base de datos se componia de
quince refrigerante incluyendo el R134a, pero no el R32. En este estudio, encontraron que la
correlacion de viscosidad Cicchitti et al. [54] dentro del modelo homogéneo presenta muy buenos

resultados en los procesos de evaporacion.

Una caracteristica comun del modelo homogéneo con el R134a para todas las correlaciones de
viscosidad probadas es que tienden a subestimar la caida de presion por friccion a medida que se
incrementa el titulo de vapor para una velocidad masica fija. Sin embargo en la zona de titulo de

vapor bajo y ligeramente moderado el modelo estima satisfactoriamente los datos experimentales.

Una posible razén de este cambio de tendencia podria deberse al hecho de que el modelo
homogéneo asocia las propiedades fisicas del fluido (densidad, viscosidad) con el titulo de vapor
para obtener valores medios de las propiedades, y en consecuencia, a medida que el flujo de
vapor en el tubo se incrementa el modelo tiende a tener menor precisiéon. Chen et al. [69], Choi
et al. [89] reportaron una tendencia equivalente del modelo homogéneo, el primero utilizando

agua y R410A como fluido de trabajo, en Choi et al. [89] emplearon R410A.
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Para R32 todos los modelos de viscosidad que subestiman los datos experimentales de caida de
presion por friccion, siguen siendo los mas precisos el de Owens [58] y Cicchitti et al. [54] con

una desviacion absoluta (MARD) 35.77% y, 34.08% respectivamente.

En general, el modelo homogéneo presenta una mejor capacidad predictiva con los datos
experimentales de caida de presiéon del R134a. No obstante, la tendencia sistematica a subestimar
la caida de presiéon por friccion para titulos de vapor con la mayoria de correlaciones de
viscosidad (x>0.3) hacen que el modelo proporcione una excelente aproximacioén promedio de la

caida de presion por friccion.

6.1.3. Modelos de caida de presion por friccion micro/mini-canales
En la ultima década se han publicado varios estudios presentando modelos que estiman la caida
de presion por friccién bifdsica en mini/micro-canales. Estos métodos en su mayotia son
empiricos ya que se desarrollan mediante ajuste de minimos cuadrados para condiciones
experimentales especificas. Considerando que el método de ensayo varfa de un autor a otro,
algunas de estas correlaciones se desarrollan en condiciones adiabaticas (Mishima & Hibiki [67]),
otras evaporando el fluido con corriente alterna (Choi et al. [89] ), o corriente directa(Zang and
Webb [71]), o calentando el refrigerante con un fluido secundario, y una que otra en
condensacién (Koyama et al.[75]), con excepcion del modelo de Garimella et al. [77,78] que
relaciona la caida de presiéon por friccion bifasica con los patrones de flujo que se manifiestan
durante el cambio de fase. Estos modelos empiricos se aproximarin en mayor o en menor
medida a los datos experimentales cuando las condiciones en las que fueron desarrollados sean

bastante parecidas a la presentada en la Tabla 4.3

En esta seccion se evalian los modelos de Mishima & Hibiki [67], Yu et al.[73], Zhang & Webb
[71], Garimella et al. [78] , Koyama et al.[74] , Yun et al. [80] , Cavallini et al. [82], Choi et al. [89] ,
Sun & Mishima [94], Kim & Mudawar [100], Xu & Fang [104] con los datos experimentales de
caida de presion friccion para el R134a y R32.

Los primero modelos de caida de presion por friccion que se presentaron en mini/micro-canales
no incluyeron las propiedades de los refrigerantes para su desarrollo de forma empirica, sino que
utilizaron agua o la mezcla aire-agua. Mishima & Hibiki [67] propusieron el primer modelo de
caida de presién por fricciéon en condiciones adiabaticas con agua-aire, y didmetro hidraulico en el
rango 1-4 mm; como se ilustra en la Tabla 2.5, esta correlacién toma en cuenta Unicamente el

efecto de la reduccién del didmetro en el parametro de Chisholm mediante una funcién
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exponencial, Ec.(2.40). Este modelo subestima el gradiente de presiéon para ambos refrigerantes
como puede verse en la Fig. 6.4(a), quiza la sola consideracion del dimetro para el desarrollo de

un modelo no sea suficiente.

Yu et al. [73] propusieron una modelo para estimar la caida de presién ajustando el multiplicador
de flujo bifasico con el parametro de Lockhart-Martinelli en una funcién exponencial inversa,
Ec.(2.42). Este modelo (Fig. 6.4(b)) no presenta un buen desempefio con ambos refrigerantes.
Por tanto, las propiedades del agua-aire consideradas para realizar el ajuste de minimos cuadrados
de sus mediciones experimentales no capturan apropiadamente las propiedades de los

refrigerantes estudiados.
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Fig. 6.4. Comparacién de los datos experimentales de caida de presion por friccion con los
modelos de la literatura de mini/micro-canales: (a)Mishima & Hibiki (b)Yu et al.

Zhang & Webb [71] modificaron el modelo de Friedel [61] introduciendo el término de presion
reducida para capturar las propiedades del fluido, conjuntamente eliminaron el ndmero
adimensional de Froude, debido a que no juega un papel relevante en la teorfa de mini/micro-
canales. Esta correlacion (Fig. 6.5(a)) sobreestima los datos experimentales para el R134a, este
comportamiento se puede atribuir a que el modelo fue desarrollado para presiones reducidas
mayores de 0.2, y los datos experimentales del R134a fueron ensayados en el rango de presion
reducidas (0.0861, 0.0936 ,0.111). Resultados similares expusieron los autores en su articulo

cuando evaluaron su modelo con datos con una presién reducida por debajo del umbral 0.2. Para
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el R32 un refrigerante clasificado en el rango de presién reducida alta, la correlacion estima el

gradiente de presion friccién experimental con una desviacion absoluta de 19.70%.

En la Fig. 6.5(b) se muestra el gradiente de presion por friccion experimental versus el modelo de
Koyama et al.[74] para ambos refrigerantes. Este modelo subestima los datos experimentales del
gradiente de presion para el R134a. La desviacion con respecto a la linea central de error es mas
notoria a medida que se incrementan los valores del gradiente de presion. Para el R32 este
modelo subestima ligeramente los datos experimentales del R32. Una posible explicacién para
esta tendencia podria deberse al hecho de que este modelo se desarrollé para condensaciéon
utilizando un fluido secundario para condesar el refrigerante. En este tipo de ensayo el flujo de
calor es un parametro variable, contrario al método utilizado en esta investigacién (flujo de calor

constante).

Garimella et al. [78] desarrollaron un modelo para evaluar la caida de presiéon en los procesos de
condensacion considerando el mecanismo de flujo intermitente (slug/plug flow) dentro del tubo.
Este modelo se valid6 usando R134a para tubos multipuerto con diferentes geometrias (circular,
rectangular, triangular) y un rango de diametro hidraulico de 0.5-5 mm. Es oportuno enfatizar
que el modelo esta basado en el mecanismo fisico del régimen de flujo intermitente, por tanto no
es una correlaciéon empirica. Este modelo subestima los datos experimentales del gradiente de
presion por friccion del R32 con una desviacion absoluta (MARD) de 35.77%, como se puede
apreciar en Fig. 6.5(c). Para R134a el modelo captura dentro de la banda de error los datos
experimentales de caida de presioén con valores pequefios (<0.1MPa/m), con un aumento de la
caida de presién (mayor velocidad masica y flujo de calor) tiende a desviarse subestimando los

datos experimentales.

La tendencia de los datos experimentales versus el modelo de Cavallini et al. [82] se muestra en la
Fig. 6.5.(¢). Esta correlacion estima con precision razonable los datos experimentales del R134a,
exceptuando los puntos con velocidades mésicas en el umbral mayor de 952 kg/m?’s y valores de
flujo de calor muy pequefio (titulos de vapor menores de 0.1), con un incremento en el nicleo de
vapor la capacidad del modelo para capturar la tendencia de los datos mejora significativamente.
Para el R32 con un incremento en la temperatura de saturacién la correlacién subestima
ligeramente los datos experimentales de caida de presion; la desviacioén relativa y absoluta se

muestra en la Tabla 6.1.

148



CAPITULO 6. Evaluacion de los modelos predictivos

5
x 10
T T U U U U U U
2 B Ri34a |
® R . [
[
3.5 5 2 am g
T p
g 3 = u
3 "
o, o2st - i
°
u
£ B " 30%
—~  2r m b
> Y
g 15- .
)
1k * |
0.5F g
Zhang and Webb
0 r r r r r r r r
0 0.5 1 1.5 2 25 3 35 4
(dpf/dz)exp[Pa/m] 10
@)
x 10
3 m Ri34a 1
¢ R
250 +30% |
E
] 2r iy
1
3 230%
8 15¢ g
S ¢
g 3% n "
1 I~ -
e * Mef 1 ot
0.5F g
Garimellaetal.
0 r I r r I r
0 0.5 1 1.5 2 25 3
(dpf/dz)exp[Pa/m] «10°
©
5
x 10
3r m Ri34a 1
¢ R32
25 +30% |
[
—_ [
£ ]
] 2r N 1
P_'. - ] u [~
3 A T 30%
815 .
N
]
k)
= L J
o 1k ¢ i
o
0.5 ]
Cavallini et al.
O r r r r r r
0 0.5 1 15 2 25 3
(dpf/dz)exp[Pa/m] «10°

©)

5
x 10
T T T T T
3r  m  Ri134a 1
¢ R
250 +30% |
S
3 2f i
o
° 230%
(9]
_8 15 "
N
S g "a" "
SR |
z i
[
0.5F R
Koyama et al.
O r r r r r
0 0.5 1 1.5 2 2.5 3
(dpf/dz)exp[Pa/m] x10°
5 (b)
x 10
B RI34a
25 ® R +30% e
- 2 |- -
S
2 230%
T 15 |
o
= m
)
5 1r i
S L E
] u nEn ]
L ] |
0.5 g m N
L
“ ] By yn et al.
0 I r r r r
0 0.5 1 15 2 25
(dpf/dz)exp[Pa/m] ©10°
5 (@
x 10
T T T T T T
3 B Ri34a 1
¢ R3R2
25} +30% .
— [ |
£ *
B 2+ m u 4
o
= u . 300
_S 15 u - 4
N
) . ]
bt [
1+ |
g Aegn
0.5F |
Choi et al.
0 r r r I r r
0 0.5 1 1.5 2 25 3
(dpf/dz)exp[Pa/m] ©10°

(®)

Fig. 6.5. Comparacién de los datos experimentales de caida de presién por friccion con los
modelos de la literatura de mini/micro-canales. (a) Zhang & Webb (b) Koyama et al.

(c) Garimella et al. (d) Yu et al. (¢) Cavallini et al. (f) Choi et al.

149



CAPITULO 6. Evaluacion de los modelos predictivos

El modelo de Choi et al. [89] (Fig .6.5(f)) presenta una gran dispersién con los datos
experimentales de caida presion. De hecho, para el R134a la tendencia del modelo es a
sobreestimar los puntos del gradiente de presiéon con valores pequefios. Para valores mas
elevados del gradiente de presion (>0.1MPa) el modelo subestima los datos experimentales, sin
embargo una tendencia contraria se evidencia con los datos del R32. Esta discrepancia en la
capacidad predictiva del modelo es posiblemente debido a que fue desarrollado usando R410a en
tubos circulares de acero inoxidable, las propiedades del R410 son muy diferentes comparadas
con R134a o R32. La desviacion relativa para el R134a es 9.67% mientras que para el R32 es
11.96%. Es necesario hacer notar que este modelo cumple el criterio estadistico, ya que muestra
unas desviaciones bastante bajas <*30%. Sin embargo, para considerar que un modelo tiene
buena capacidad predictiva ademas del criterio puramente estadistico debe capturar la tendencia

de las mediciones experimentales.

El modelo de Sun & Mishima [94] (Fig. 6.6(a)) tiende a desviarse de la banda de la banda de error

con el incremento de los valores del gradiente de presion para ambos refrigerantes. La desviacion

relativa es de -11.38% , -39.94 para el R134a y R32, respectivamente.

Kim & Mudawar [100] trataron desarrollar un modelo universal para el calculo de la caida de
presion a partir de datos extraidos de 36 publicaciones en condiciones adiabatica y condensacion.
El rango de diametro hidraulico es 0.0695-6.22 mm. En esta correlacién asociaron el parametro
de Chishlom en cada condicion del régimen de flujo tomando en cuenta el efecto de la superficie
de tencion, el diametro hidraulico, la velocidad masica, y la fuerza viscosa mediante los nimeros
adimensionales de Reynolds, nimero de Suratman (Reynolds liquido/ nimero Webber), Ec.

(2.48).

En Fig. 6.6(b) se muestra la tendencia de esta correlacion versus los datos experimentales, el
modelo no estima con precisioén los datos de caida de presion, de hecho el resultado es una nube
de puntos muy dispersa y centrada dentro de la banda de error para ambos refrigerantes. Este
deterioro de la capacidad predictiva del modelo podtia ser debido a que no considera mediciones
de caida de presién para el proceso evaporacion, como cité con anterioridad, el modelo se

desarroll6 para flujo adiabatico y condensacion.
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Fig. 6.6. Comparacion de los datos experimentales de caida de presion por friccion con los modelos
de la literatura de mini/micro-canales: (a) Sun & Mishima (b) Kim & Mudawar (c) Xu & Fang

Recientemente, Xu & Fang [104] propusieron una modificacién a la correlacion de Miller-
Steinhagen & Heck [63] para que capturase las propiedades relevantes de los mini/micro-canales.
Esta modificacién introduce un factor de ajuste que depende del numero adimensional de
Laplace. En la Fig. 6.6(c) se muestra el comportamiento con los datos experimentales, en general
el modelo predice razonablemente la caida de presion por friccion para el R134a, mientras

subestima ligeramente los datos de caida de presién con R32.

En la Tabla 6.1 se resumen las desviaciones relativas (MRD) y absolutas (MARD) para los

modelos evaluados en esta seccion. Estos dos criterios estadisticos, ademas de la habilidad del

151



CAPITULO 6. Evaluacion de los modelos predictivos

modelo para capturar la tendencia de los datos experimentales son empleado para evaluar la
fiabilidad de los modelos investigado. Estos es importante debido a que hay modelos que
satisfagan los criterios estadisticos, pero no siguen una tendencia adecuada dentro de la banda de
error. Basandose en estos dos criterios y la tendencia los modelos evaluados es posible concluir
que el modelo de Cavallini et al. [82] y el Friedel[61] capturan la tendencia de las medidas
experimentales con la mejor precisiéon en ambos refrigerantes. Los otros modelos trabajan
razonablemente en determinada circunstancias; el modelo homogéneo con la correlaciones de
viscosidad de Owens [58] y Lin et al. [56] estima bien los datos experimentales del R134a, sin
embargo subestima los datos R32. La correlacion de Zang & Webb [71] presentd un capacidad de
predicciéon muy podre con R134a contrario al buen desempeno con R32. La gran mayoria de los
modelos evaluados se desarrollaron usando R134a con fluido de trabajo, este hecho podria ser
una poderosa razén para el mal desempeno que presenta con el R32 por lo que es necesario el

planteamiento de nuevo modelos que capturen las propiedad de estos refrigerantes.

Tabla 6.1. Desviacion relativa y absoluta para los modelos de caida de presion por friccion.

Autores R134a R32
MRD MARD MRD MARD
Friedel 29.41 33.99 -13.32 14.19
Miiller-Steinhagen & Heck -10.86 22.53 -34.30 34.30
Souza & Pimenta -43.89 47.07 -46.50 46.50
Cicchitti et al. -8.31 24.23 -35.77 35.77
Owens -6.33 23.73 -34.08 34.08
McAdans et al. -21.51 30.47 -44.83 44.83
Dukler et al. -33.29 38.55 -52.10 52.10
Lin et al. -13.42 26.52 -40.02 40.02
Akers et al. -12.29 24.92 -40.62 40.62
Beattie & Whalley -17.38 29.47 -40.73 40.73
Mishima & Hibiki -75.88 76.39 -80.21 80.21
Yu et al. -93.18 93.18 -88.27 88.27
Zhang & Webb 83.67 84.53 -19.39 19.97
Koyama et al. -26.47 36.52 -38.42 38.42
Garimella et al. -20.13 36.26 -41.72 41.72
Cavallini et al. 24.92 31.04 -27.84 27.84
Yun et al. -71.15 72.15 -71.41 71.41
Choi et al. 9.67 28.92 11.96 17.16
Sun & Mishima -11.38 23.03 -38.94 38.94
Kim & Mudawar 91.81 102.22 14.28 22.71
Xu & Fang -11.96 23.34 -34.30 34.30
1gn YOprea YWExp 1 Y@prea Y WExp

MRD(%) = 100; MARD (%) = ~ 3™

o Li=1

100

 Li=1

Y®exp Y®Exp
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6.2. Evaluacion de los modelos de predictivos del HTC

En esta seccion se presenta una comparacion de los resultados experimentales con tres modelos
ampliamente probado de la teorfa convencional, ocho modelos desarrollado en la mini/micro-
escala y el modelo de evaporacion de la burbuja alargada propuesto por Thome et al. [119] el cual
considera el mecanismo fisico de evaporaciéon dentro del tubo. La fiabilidad de un modelo se
utilizan dos criterios: la desviacion relativa (MRD) y desviacion absoluta relativa (MARD) como

se puede apreciar en la Tabla 6.2

En la secciéon 2.5 se describen los modelos predictivos en ebullicién saturada con profundidad.
La gran mayoria de estos modelos se correlacionaron para tubos circulares y con R134a, de hecho
solo los modelos de Agostini & Bontemps [113] y de Kaew-on et al. [111] fueron desarrollados
en tubos multipuerto con canales rectangulares. El primero con una orientacion de la seccion de
ensayo en vertical y el segundo calentado el refrigerante con agua mediante una camisa que cubre

la seccion de prueba.

Los primeros modelos Refs.[66,108,112] que se presentaron en la teorfa de mini/micro-escalas
con refrigerantes se desarrollaron considerando la ebullicién nucleada como principal mecanismo
de contribucién en sus datos experimentales, incluso para titulo de vapor por encima de 0.8. La
presencia de la ebullicién nucleada implica que el efecto de la velocidad masica y el titulo de
vaport sobre el coeficiente de transferencia de calor son despreciables. Estos modelos se ajustaron
de forma empirica considerando propiedades fisicas del fluido importante en la literatura de
micro/mini-canales (tension supetficial, fuerzas viscosas e inerciales), geometria del tubo, flujo de
calor y velocidad masica. Mas tarde, nuevas investigaciones revelaron la posible presencia del
mecanismo de ebullicién por conveccion para un umbral de titulo de vapor mayor de 0.7 x>0.7.
Estas evidencias experimentales permitieron que autores Refs.[111,180,181] introduzcan
modificaciones en los modelos de la teorfa convencional mas conocidos para mejorar la

capacidad predictiva.

Thome et al. [119] Presentaron el primer modelo en evaporacion (modelo de tres zonas) en la
mini/micro-escala que considera el comportamiento de la burbuja alongada durante en el intetior
de tubo. Este modelo muestra la importancia de la pelicula de liquido que moja las paredes del
tubo y envuelve a la burbuja alargada durante el proceso de transferencia de calor; de hecho
sugirieron que el proceso de transferencia de calor esta gobernado por la pelicula de liquido que

envuelve a la burbuja, y no por la ebullicién nucleada.
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6.2.1. Modelos de la teoria convencional
En esta seccion se presentan tres modelos ampliamente probados en la literatura de la macro-
escala, el modelo de Cooper [129] ., el de Gungor & Winterton [162], Liu & Winterton [128]. El
modelo de Cooper [129]se present6 para conveccion natural correlacionando la presion reducida
del refrigerante, el peso molecular y el flujo de calor para calcular el HTC. Reciente varias
investigaciones Refs.[132,158,176] en mini-canales han mostrado que esta correlacion estima con
precision razonablemente el coeficiente de transferencia de calor. La evaluaciéon del modelo de
Cooper [129]con los datos experimentales del coeficiente de transferencia de calor se muestra en
la Fig. 6.7. Esta correccion provee una estimacion satisfactoriamente para los datos del R134a, lo
cual indica que el coeficiente de transferencia de calor tiene una fuerte dependencia del flujo de
calor, como se puede apreciar en la Ec.(2.50). La desviaciéon absoluta que presenta esta

correlacion para ambos refrigerantes es de 10.89%,11.15% respectivamente (Tabla 6.2).

La correlacion de Gungor & Winterton [162] esta basada en el método de adiciéon del mecanismo
de nucleacién y el mecanismo de conveccion. Este modelo se desarrollé con una base de dato de
4300 puntos considerando las propiedades de siete (7) fluidos (agua, refrigerantes [R11, R12,
R113, R114], Etilenglicol), con un rango de diametro hidraulico de 3.09-32 mm vy flujo en
direccién horizontal y vertical. Esta correlaciéon sobreestima considerablemente los valores
experimentales del coeficiente de transferencia de calor para ambos refrigerantes (Fig. 6.8). Una
posible razén de este comportamiento es que este modelo no contiene el R134a y mucho menos
el R32 en la base de datos con que fue desarrollada. Ademas el rango de diametro utilizado esta
fuera del umbral de la mini/micro-escala. La gran mayotia de los autores coincide en que aplicar
los modelos de la macro-escala a la mini/micro-escala (salvo algunas excepciones) no es
adecuado, debido a que los modelos predictivos de la teorfa convencional no estiman
adecuadamente el cambio en las propiedades de los fluidos a medida que se reduce el diametro.

Resultados similares presentaron, Mahmoud & Karayiannis [180].

La Fig. 6.9 presenta la comparacién del modelo de Liu & Winterton [128] con los datos
experimentales para ambos refrigerantes. Esta correlacion es una correccion del modelo de
propuesto por Gungor & Winterton[162], en el cual el coeficiente de transferencia de calor se
obtiene mediante la suma asintotica de las contribuciéon de nucleacién y convecciéon. Como se
puede apreciar en la figura esta correlacion sobreestima los datos experimentales del coeficiente

de transferencia de calor para ambos refrigerantes.
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6.2.2. Modelos de mini/micro-escala
En esta seccién se contrastan los resultados experimentales del coeficiente de transferencia de
calor con ocho modelos predictivos de la teorfa mini/micro-escala con el fin de evaluar la
capacidad de estos modelos con nuestra base de datos. La descripcion de los modelos se resume
en la seccién 2.5.1, del Capitulo 2, correspondiente a las ecuaciones Ec.(2.62)-(2.82). Ademas de
los dos criterios estadisticos utilizados MRD, MARD para definir la precisiéon del modelo es
necesario que el modelo capture la tendencia de los resultados experimentales del coeficiente de
transferencia de calor. Para estudiar la habilidad de los modelos con los datos experimentales en
la Fig. 6.10 se muestra la tendencia del coeficiente de transferencia de calor experimentar y de los
diferentes modelos evaluado versus el titulo de vapor a un flujo de calor, velocidad masica y una

temperatura de saturacion fija para ambos refrigerantes.

Los modelos de Lazarek & Black [66], Tran et al. [112], Kew & Cornwell [3] y Sun & Mishima
[94] no presentan ninguna variacién con el titulo de vapor, de hecho estos modelos son
practicamente constantes para todo el rango de titulo de vapor ensayado. Esto se debe a que los
modelos no incorporan el efecto del titulo de vapor sobre el coeficiente de transferencia de calor,
y por tanto no capturan con precision el decrecimiento monétono del coeficiente de
transferencia de calor experimental para la region de titulo de vapor menores de 0.1 con ambos
refrigerantes. Luego de este valor de titulo vapor el coeficiente de transferencia experimental se
mantiene constante en un estrecho rango de titulo (0.1<x<0.3). Para titulo por encima de 0.3, el
coeficiente de transferencia de calor experimental comienza a crecer, como se puede apreciar en
la Fig. 6.10(a). Es necesario mencionar que todos estos modelos se desarrollaron considerando el
mecanismo de ebullicion nucleada como el principal mecanismo de transferencia de calor en sus

mediciones experimentales.

Agostini & Bontemps [113] propusieron un modelo correlacionando la velocidad masica, el flujo
de calor y el titulo de vapor en un tubo multipuerto con R134a y diametro de 2.01mm. Este
modelo sigue una tendencia muy similar al coeficiente de transferencia de calor experimental (Fig.
6.10(a)), ambos alcanzan un maximo justo después de haber iniciado el proceso de evaporacion
x~0.015. Para titulo de vapor por encima de 0.015 decrecen continuamente hasta una x~0.15,

luego se mantiene sin mucha variacion hasta x~0.3.
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Fig. 6.10. Evaluacion del coeficiente de transferencia de calor con el titulo de vapor conforme a
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kg/m’s (b) R32, Tgq=12.5°C, §=9.50 kW/m’, G=470 kg/m’s

Sin embargo, el modelo predictivo experimenta un rapido desplome cerca del titulo de vapor
x~0.4 . Este comportamiento se debe a que este modelo toma en cuenta la ocurrencia del secado
parcial (partial dry-out) para titulos de vapor mayor de 0.432, de acuerdo a lo reportado por los
autores en su investigacién. Para R32 el modelo decrece en la regién inicial de titulo de vapor
x < ~0.15 mientras que el HTC experimental disminuye ligeramente. En la region de titulo de

vapor x > ~0.15, el modelo decrece continuamente. Sin embargo, el HTC experimental se
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incrementa hasta x~ 0.37, luego de este valor de titulo se mantiene practicamente constante (Fig.

6.10(b)).

El modelo predictivo desarrollado por Kaew-on et al. [111] no captura con precision la tendencia
del coeficiente de transferencia de calor experimental con el titulo de vapor para ambos
refrigerantes. Este modelo tiene una tendencia completamente exponencial a medida que
incrementa el flujo de calor. Utilizaron un fluido secundario para evaporar el refrigerante, esto
implica que el flujo de calor es un parametro variable, contrario a las investigaciones
anteriormente citadas que utilizaron un flujo constante para evaporar el refrigerante. Esta puede
ser una poderosa razon para que este modelo presente esta tendencia. Ademas de que los autores
estimaron el coeficiente de transferencia calor de manera global; y en este estudio se obtiene el
coeficiente de transferencia de manera local. Mahmoud et al. [180] presentaron un modelo
modificando el modelo de superposicion de Chen [123], como se puede ver en las figuras este
modelo se incrementa con un incremento del titulo de vapor, lo cual implica que tiene cierta

sensibilidad al cambio en el titulo de vapor. Sin embargo, sobreestima los datos experimentales.

La comparacion del coeficiente de transferencia de calor experimental versus los modelos
predictivos en mini/micro-canales con todo los datos experimentales del coeficiente de

transferencia de calor por conveccion para ambos refrigerantes se presentan la Fig. 6.11.
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0.2.2.1. Modelo de Ia burbuja alargada.
Thome et al. y sus colaboradores [119,120] propusieron el primer modelo en micro/mini-canales
que relaciona la configuracion del flujo con el coeficiente de transferencia de calor, el método
predictivo fue nombrado por los autores como “modelo de tres zonas”. Este modelo describe y
predice el proceso de evaporacion de la burbuja alargada (elongated bubble) dentro del flujo de
“siug flow” . El modelo demuestra que la conduccion de calor a través de la pelicula delgada de
liquido (thin-evaporation film) que rodea la burbuja alargada dentro del flujo de “slug flow” es el
principal mecanismo de trasferencia de calor, y no el mecanismo de ebullicién nucleada como

proponen otros autores Refs.[66,109,111,112,134,140].

La comparacion de los datos experimentales con el modelo de tres zonas se realiza dentro del
régimen de flujo de “slug flon”. En esta investigacion no se identificaron los patrones de flujo
visualmente, por tanto se utilizan modelos de patrones de flujo desarrollados en la teorfa de
mini/micro-canales. En la teotfa convencional existen muchos modelos de patrones, sin embargo
no son adecuado para predecir la configuracion del flujo en mini/micro-canal, debido a que el
efecto de confinamiento fisico de la burbuja provoca la supresion del flujo estratificado, asi como
la influencia por la orientacion del tubo. En la actualidad existen pocos modelos de patrones de

flujo para evaporacién en micro/mini-canales.

El modelo de patrén de flujo propuesto por Ong & Thome [5,6] se empled para segregar los
datos experimentales conforme a cada régimen de flujo. De acuerdo con los autores este modelo
es posible empleatlo en la teorfa de la macro y/o mini/micro-escala y fue desatrollado en
condiciéon diabatica. Las lineas de transiciéon del modelo de patrén de flujo son funciones de
numeros adimensionales importantes en la teorfa de mini/micro-escales: numero de
confinamiento; numero de Reynolds, nimero de Weber; nimero de ebulliciéon. Ia descripcion y

las propiedades hidrodinamicas que asocian estos numeros adimensionales se pueden ver en la

Tabla 2.1

La linea de transicién del patrén de flujo fueron clasificada en: 1) burbuja aislada/ fusion de la
burbuja-IB/CB (Isolated bubble/Coalescing bubble ); 2) fusién de la burbuja/ flujo anular-CB/A
(Coalescing bubble /anular flow). Segun la definicién proporcionada por los autores, la linea
burbuja aislada (isolate bubble-IB) incluye el flujo de burbuja (Bubbly flow) y el flujo de tapon
(plug flow) mientras que fusiéon de la burbuja (coalesing bubble- CB) se refiere al flujo de “siug
Sflow” .
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La Fig. 6.12 muestra los diferentes régimen de flujo segiin el modelo de patrén de flujo de Ong &
Thome [5,6] para un flujo de calor de 10 kW/m?, una temperatura de saturacién de 7.5°C para
R134a (izquierda) y para el R32 (derecha) ensayados en este estudio. Como se puede apreciar en
la figura la transiciéon desde la zona de burbuja aislada (Isolated bubble) hacia la zona de fusion

de burbuja es mas temprana a mayor velocidad masica para un flujo de calor fijo.
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Fig. 6.12. Régimen de flujo conforme con el modelo de Ong & Thome, §=10 kW /m’

Una vez filtrado los datos se realiza la comparaciéon con el modelo de tres zonas propuesto
Thome et al.[119] y Dupont et al. [120]; en la Fig. 6.13 se presenta la comparativa del coeficiente
de transferencia de calor experimental versus el modelo de tres zonas dentro del “siug flow”. Se
puede apreciar en la figura, que este modelo estima con precisioén los datos experimentales del
R134a, la desviacion relativa para este refrigerante es de 6.07%. Sin embargo, no captura la
tendencia del R32, de hecho sobreestima el coeficiente de transferencia con una desviacién
relativa de mas de 60%. La causa de esta discrepancia en el resultado de la prediccion del modelo
de tres zonas con el R32 puede deberse a la sensibilidad del modelo a tres parametros: 1) La
frecuencia de la burbuja (pair frequency); 2) el espesor inicial de la capa de liquido; y 3) el espesor
minimo de la capa de liquido antes de la ocurrencia del secado parcial (dry-out). Los valores
optimos de estos parametros se obtuvieron de forma empirica ajustando una base de datos la cual

fue recopilada de diferentes investigaciones de la literatura de mini/micro-canales.
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Fig. 6.13. Comparacién de los datos experimentales del flujo de “slug flow” con el modelo de
tres zonas propuesto por Thome et al.

La base de datos consistia en 1591 mediciones a diferentes velocidades masicas y flujo de calor,

contenfa los refrigerantes (R-11, R-12, R-113, R-123, R-134a, R-141b), agua y CO,. Esta base de

datos, la cual se emple6 para ajustar los parametros y probar el modelo no incluye al R32, de

hecho la base de datos (con excepcion del CO, ) no contiene ningun refrigerante de alta presion

reducida. En la bibliografia varios autores Refs.[121,122,140] han reportado el éxito del modelo

de tres zonas con R134a. Del Col et al. [122] recientemente revelaron que el modelo de tres zonas

sobreestima su mediciones experimentales con el R32, resultado similar al que se obtiene en el

presente estudio.
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Tabla 6.2. MRD y MRAD para los modelos estudiado del coeficiente de

transferencia de calor por conveccion en un flujo bifasico.

Autores R134a R32
MRD (%) | MRAD %) | MRD(%) | MRAD (%)

Cooper -10.09 10.89 10.30 11.15
Gungor & Winterton 349.31 349.31 416.73 416.73
Liu & Winterton 370.02 370.02 352.31 352.31
Lazarek & Black 27 30.89 70.81 70.88
Kew & Cornwell 28.49 32.36 81.93 81.83
Tran et al. -34.40 34.60 -54.09 54.09
Agostini & Bontemps 48.52 48.87 -7.46 10.44
Sun & Mishima 64.56 64.78 166.61 166.61
Choi et al. 154.23 154.23 175.00 175.00
Kaew-on et al 52.27 52.56 52.63 52.76
Mohmoud & 70.24 70.24 61.95 61.95
Karayiannis

Thome et al. 6.07 9.14 104.16 104.16
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6.3. Resumen

En este capitulo se han analizado y discutidos el rendimiento de diferentes modelos predictivos
de la caida de presion por friccion y del coeficiente de transferencia de calor con los resultados
experimentales, estos modelos han sido desarrollados en la teorfa convencional y en la nueva

frontera de la mini/micro-escala.

Los modelos evaluados de caida de presion por friccién incluyen; tres modelos ampliamente
probados en la teorfa convencional, ocho modelos reportados en el umbral de la frontera de la
mini/micro-escala y el modelo homogéneo con siete correlaciones de viscosidad disponible en
literatura. Con respecto a la transferencia de calor se han evaluado tres modelos de la teoria
convencional. Nueve desarrollado en la nueva teoria de la mini/micro-escala, Ocho de los nueves
mediante ajuste empirico considerando los numeros adimensionales que relacionan propiedades
hidrodindmicas (tension superficial, fuerza viscosa, fuerzas inerciales) importante en la teorfa de la
mini/micro-escala. Por dltimo, se evalué el primer modelo mecanicista de transferencia de calor
dentro del régimen de burbuja alargada (eloganted bubble) propuesto por Thome et al.[119] y
Dupont et al.[120]. Los principales hallazgos de este analisis comparativo se resumen a

continuacion:

1. Los modelos de caida de presiéon por friccion de Cavallini et al. [82] y Friedel [61]
presentaron la mejor capacidad predictiva con ambos refrigerantes. Sin embargo, ambos
modelos capturan con mas precision la tendencia R134a en comparacion con la del R32. En
general, la mayorfa de modelos de caida de presion friccion evaluado predicen
razonablemente (< £25%) la tendencia de los resultados del R134a. Sin embargo no
muestran un buen desempefio con los resultados experimentales R32, este comportamiento
podria estar asociado al hecho de que la mayoria de modelos evaluados se desarrollaron con
método de regresion no-linear donde la base de datos experimental recopilada para el ajuste

no inclufa mediciones del R32.

2. En la literatura de la macro y/o mini/micro-escala no existe un modelo de transferencia de
calor que estime con precision los valores experimentales del coeficiente de transferencia de
calor para ambos refrigerantes ensayados. El modelo de transferencia de calor en un flujo
bifasico de “tres zonas” propuesto por Thome et al. [119] es el que mejor estima los datos
experimentales del R134a. Los modelos de Lazarek & Black [60], Tran et al. [112] Sun &

Mishima [94], Kaew-on et al. [111] no predicen satisfactoriamente los resultados
163



CAPITULO 6. Evaluacion de los modelos predictivos

experimentales. Estos modelos no capturan con precision el efecto del flujo de calor sobre el
coeficiente de transferencia de calor, de hecho los modelos de Lazarek & Black [66], Tran et

al. [112] , Sun & Mishima [94] no mostraron ninguna variacién con el titulo de vapor.
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CAPITULO 7. Conclusiones y trabajos futuros

Contenido

En este capitulo se exponen los principales hallazgos de este estudio, asi como las lineas futuras
de investigaciéon basadas en el estado del arte y la experiencia obtenida. El capitulo esta
estructurado conforme a la cronologia de la tesis, primero sitda el trabajo realizado con respecto
al estado del arte, luego se presentan las principales conclusiones de los resultados experimentales
y de las comparaciones con los modelos predictivos de caida de presién por friccion y
transferencia de calor. Por ultimo, se sugieren mejoras a la instalacién experimental y lineas de

investigacion para trabajos futuros.
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7.1. Introduccion

En esta tesis se ha investigado el proceso de evaporaciéon en el interior tubo multipuerto (mini-
canal) de aluminio contribuyendo a comprender mejor el fenémeno de transferencia de calor en
este tipo de geometria. Los tubos multipuerto se estin empleando en la fabricacién de
evaporadores compactos para incorporados a sistemas de aire-acondicionados, bombas de calor.
Esta tecnologia presenta grandes ventajas: un gran coeficiente de transferencia de calor, altamente
compactos, son mas ligeros, tienen bajos costes de instalaciéon y contribuyen a reducir los gases
de efecto invernadero gracias a sus elevados coeficientes de transferencia de calor, eficiencia
térmica y bajos requerimientos de carga. Un requerimiento fundamental para el disefio 6ptimo de
los evaporadores compactos es la obtencion del coeficiente de transferencia de calor y la caida de
presion. Estos dos parametros estan estrechamente relacionados y tienen similitud de importancia

en el estudio de transferencia de calor, como se ha podido corroborar en el estado del arte.

En este estudio se ha caracterizado la caida de presion y la transferencia de calor durante el
proceso de ebullicién saturada en el interior de un tubo multi-puerto de aluminio con geometria
triangular, diametro hidraulico de 0.715 mm y una longitud de calentamiento de 1.205 m usando
los refrigerantes R134a, R32 como fluido de ensayo. Se ha realizado una campafia experimental
para completar una matriz de ensayos en diferentes condiciones experimentales para ambos
refrigerantes. Los rangos experimentales examinados incluyen: velocidad masica 275-1230 kgm™s
!, flujo de calor 0.75-9.30 kWm™, temperatura de saturacién, 5°C, 7.5°C, 12.5°C, titulo de vapor
0.012-0.51. Un total de 223 valores medios para cada variable medida se obtuvieron con el R134a
mientras que 89 para el R32. Cada valor medio corresponde a una muestra de 40 lecturas (20 min,

paso de 30s) en condicién estable para cada variable medida (presion, temperaturas, flujo masico).

Para tener certeza del grado de bondad del coeficiente de transferencia de calor y la caida de
presiéon se ha realizado un analisis de incertidumbre de las variables medidas en ambos
refrigerantes. De este analisis se encontré que el flujo de calor suministrado a la seccién de
ensayo es la variable de mayor influencia en la incertidumbre del coeficiente de transferencia. El
rango de incertidumbres relativas 1[2.14-21.30]%, *[2.42-11.85]% usando el R134a y R32
respectivamente. Con respecto a la caida de presiéon bifasica en un rango de incertidumbre

relativa +[0.22-16.50]% , £[0.14-3.34]% con el R134a y R32, respectivamente.
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7.2. Sintesis de la revision literaria.

La revision bibliografica se ha realizado con investigaciones de transferencia de calor y caida de
presion reportadas en los dltimos 10 afios, se han incluido algunas investigaciones mas antiguas
que son fundamentales en el estudio de estos dos parametros. Basado en la revisiéon bibliografica

es posible concluir:

1. En la actualidad existe gran interés en la comunidad cientifica por estudiar el fenémeno de
transferencia de calor en la mini/micro-escala motivado por la necesidad de evaporadores

compactos en un amplio rango de aplicaciones.

2. En la literatura de la mini/micro-escala no se han reportado investigaciones que estudien la
caida de presion y la transferencia de calor calentado uniformemente con corriente alterna
un tubo multipuerto de aluminio con geometria triangular usando R134a y R32 como fluido
de trabajo. De hecho, en la revisiéon bibliografica se encontraron muy pocas investigaciones
que estudien el proceso de ebullicion saturada en tubos multipuerto de aluminio; y dentro de
este grupo, la gran mayorfa emplearon una geometria rectangular y evaporaban el

refrigerante con un fluido secundario mediante una camisa por donde circula agua caliente.

3. La gran mayoria de estudios reportados caracterizan el coeficiente de transferencia de calor y
la caida de presion durante el proceso de ebulliciéon saturada en tubos mono-puerto con

geomettia circular y/o rectangular usando R134a o CO,.

4. Todas las investigaciones estudiadas coinciden en que los mini/micro-canales presentan un
mayor rendimiento térmico que los tubos convencionales, pero presentan desventajas como
valores muy elevados de caida de presion. Estas oscilaciones en la caida de presion afectan la
presién de saturacién local y en consecuencia influencian la tendencia del coeficiente

transferencia de calor, inestabilidad del flujo.

5. En la mini/micro-escala el confinamiento en el tubo debido a la reduccién del didmetro
logra que la tensién superficial juegue un papel mas relevante que la fuerza de gravitacion.
Por tanto el efecto de la orientaciéon y estratificacion del flujo son practicamente

despreciable.
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6. En la literatura no existe un criterio generalmente aceptado para clasificar un diametro
hidraulico en el umbral de la macro-escala, mini-escala, micro-escala. Basicamente, existen
dos criterios: uno basado en el diametro hidraulico del tubo, un segundo que considera el
efecto de confinamiento de la burbuja de vapor en el interior del tubo debido a la reduccién

del didmetro hidraulico.

7. A pesar de las discrepancia presentadas en las primeras investigaciones en un flujo
monofasico, en la actualidad la comunidad cientifica estd de acuerdo con extrapolar los
modelos de la teotfa convencional a la mini/micro-escala en el flujo monofasico. Segun la

revisién bibliografica estas discrepancias se debian a disefios experimentales imprecisos.

8. En la revisiéon bibliografica del proceso de ebullicion saturada se encuentran grandes
discrepancia sobre el efecto de la velocidad masica, flujo de calor, titulo de vapor y
temperatura de saturacion sobre el coeficiente de transferencia de calor. En consecuencia el
mecanismo(s) que gobierna el proceso de transferencia de calor no esta completamente
claro. El entendimiento del mecanismo que controla el proceso de transferencia de calor es

fundamental para el desarrollo de modelos predictivos fiables.

9. Una gran cantidad de autores examinados coinciden en que los modelos de caida de presion
por friccion y transferencia de calor en evaporacion desarrollado en la teorfa convencional
no son adecuado para emplearlo en la mini/micro-escala, ya que no capturan las fuerzas que
gobiernan el proceso de trasferencia con precision. Esto plantea la necesidad de desarrollar
nuevos modelos de caida de presiéon por friccion y transferencia de calor dentro de umbral

de mini/micro-escala.

7.3. Resultados experimentales de caida de presion y transferencia de calor
en el proceso de evaporacion.
En este apartado se describe el efecto de la velocidad masica, flujo de calor, temperatura de
saturacion en la caida de presion bifasica y en el coeficiente de transferencia de calor local en el
tubo multipuerto ensayado. Basandose en los resultados experimentales obtenidos para el R134a

y R32 es posible presentar las siguientes conclusiones:

1. La caida de presion por friccion es la principal componente para la caida de presion bifasica
en los datos experimentales para ambos refrigerantes (R134a, R32) estudiado, esto se debe a

que la componente de caida de precision por aceleracion alcanza valores muy pequefios en
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comparacion con la de fricciéon para ambos refrigerantes, mientras que la componente de

caida de presion gravitacional es cero, ya que el tubo esta orientado de forma horizontal.

. La caida de presién de flujo bifasico depende de la velocidad masica y el flujo de calor. Para
un flujo de calor constante, un aumento de la velocidad masica resulta en mayores valores
de caida de presion. Igual tendencia se observé al fijar una velocidad masica con una

variacion progresiva del flujo de calor.

. La caida de presion de flujo bifasico decrece con un incremento de la temperatura de
saturacion, debido basicamente al efecto contrario que tiene la temperatura de saturacion en

las principales propiedades (densidad y viscosidad) que afectan la caida de presion bifasica.

. El R134a presenta un gradiente de caida de presién mayor en comparaciéon con el R32 en las
mismas condiciones de velocidad masica, flujo de calor y presién de saturaciéon. Este
comportamiento puede atribuirse a que el R134a presenta valores de viscosidad de liquido
mayor que R32 mientras la densidad de vapor es ligeramente menor , este efecto combinado
de la densidad y la viscosidad resulta en mayores valores del gradiente de presiéon por

friccion para el R134a.

. Las propiedades fisicas del refrigerante influyen en el comportamiento del parametro de
Chisholm € en el método separable. Por tanto, en futuros trabajos que involucren el
desarrollo de correlaciones que permitan predecir el gradiente de presién por friccién
ajustando la Chisholm es necesario considerar parametros que capturen las propiedades de

los refrigerantes.

. El coeficiente de transferencia de calor depende del flujo de calor para toda regioén de titulo
de vapor investigado con ambos refrigerantes. Para un flujo de calor fijo mostré cierta
dependencia del titulo de vapor. La velocidad masica no influye sobre el coeficiente de
transferencia de calor en los datos experimentales de ebullicion saturada para R134a, R32.
Por ultimo, el coeficiente de transferencia de calor presenté una ligera mejora con la
temperatura de saturacion en las mismas condiciones experimentales para ambos

refrigerantes.
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7. En la comparativa del rendimiento del coeficiente de transferencia se encontré que R32

presenta un coeficiente de transferencia de calor mayor que el R134a en condiciones

experimentales idénticas.

7.4. Resultados de evaluar los métodos predictivos.

En esta seccion se presentan las conclusiones obtenidas de la comparacion entre los modelos de

caida de presion por friccion y los modelos del coeficiente de transferencia de calor con los

resultados experimentales.

7.4.1. Resultados de los métodos predictivos de caida de presion por friccion

Los resultados del analisis comparativo entre los modelos de caida de presion por friccion en

flujo bifasico y los resultados experimentales se describen en este apartado. De este estudio

comparativo se pueden puntualizar las siguientes conclusiones.

1.
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Los modelos desarrollados para tubos convencionales de Friedel [61], Miller-Steinhagen &
Heck [63] estiman los valores experimentales de caida de presion por friccién con precision
razonables. Esta habilidad en el modelo de Friedel [61]. Puede ser atribuida al hecho de que
asocia propiedades del fluido que juegan un papel importante en la teotfa de la micro/mini-
escala, como son; la tension superficial, el didmetro hidraulico y las fuerzas viscosas. El
éxito de la correlacion empirica de Miiller-Steinhagen & Heck [63] en la estimacion de los
datos experimentales con titulo de vapor medio podria deberse a la forma en que interpola
linealmente entre la caida de presion de la fase liquido saturado y la fase de vapor saturado
asociando la caida de presion por friccion en ambas fases con el titulo de vapor. El modelo
de Souza y Pimenta [64] no estima satisfactoriamente los datos experimentales para ambos
refrigerantes, la desviacion relativa es de -43.89%, -46.50%, con R134a y R32,

respectivamente.

. Las correlaciones de viscosidad de Owens [58] y Lin et al. [56] presentan los mejores

resultados en la evaluacion del modelo homogéneo. Para R134a el modelo homogéneo
presenta excelentes resultados con valores de titulo de vapor pequefios y ligeramente
moderados. Sin embargo, con un incremento en el titulo de vapor se desvia ligeramente de
la banda de error sin excepcion de la correlacién de viscosidad con que se examine. Todas
las correlaciones de viscosidad evaluada en el modelo homogéneo subestiman ligeramente

los valores del R32.
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3. La comparaciéon de los valores experimentales de caida de presion por fricciéon con los
modelos predictivos desarrollados para la mini/micro-escala indicaron que los modelos de
Cavallini et al. [82], Sun & Mishima [94] y Xu & Fang [104] capturan los datos
experimentales con una precision razonable. Los otros modelos probados trabajan
adecuadamente en ciertas circunstancias; el modelo de Zhang & Webb [71] estima los datos
experimentales de caida de presion con una desviacion absoluta de 19.97%, sin embargo
sobreestima los datos del R134a. Este comportamiento podria asociarse al hecho de que
este modelo fue desarrollado para presiones reducida por encima de 0.2, y el rango de
presion reducida en esta investigacion para el R134a (0.0861, 0.0936 ,0.111). Los modelos
de Koyama et al. [74] y Garimella et al. [77-79] tienden a subestimar ligeramente los datos
experimentales de caida de presién para ambos refrigerantes. La tendencia a subestimar de
estos modelos se incrementa con un aumento de los valores experimentales de la caida de
presién por friccion. Los modelos de Mishima & Hibiki [67] y Yun et al. [73] fueron
desarrollados para agua-aire en condicion adiabatica, por tanto no funcionan en estas
condiciones experimentales.

7.4.2. Resultados de evaluar métodos predictivos de transferencia de calor en
evaporacion.
A continuacién se describen las principales conclusiones de la comparacion realizada entre los

modelos predictivos de transferencia de calor y los resultados experimentales;

1. En la literatura de la macro y/o mini/micro-escala no existe un modelo de transferencia de
calor que estime con precision los valores experimentales del coeficiente de transferencia de

calor para ambos refrigerantes ensayados.

2. El modelo de transferencia de calor de “tres zonas” propuesto por Thome et al. [119] para
describir el proceso de evaporacion de la burbuja alargada dentro del flujo “siug flon” es el

que mejor estima los datos experimentales del R134a.

3. Los modelos de Lazarek & Black [66], Tran et al. [112], Sun & Mishima [94], Kaew-on et al.
[111] no predicen satisfactoriamente los resultados experimentales. Es necesario remarcar
que estos modelos se desarrollaron considerando que el principal mecanismo de
transferencia de calor es la ebullicién nucleada. Los autores mencionados se basaron en la
fuerte dependencia del coeficiente de transferencia de calor con el flujo de calor incluso

para titulo de vapor por encima de 0.8, para concluir que la nucleacién domina en sus datos
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experimentales. Sin embargo, esta afirmaciéon contradice a la gran mayoria de
investigaciones que identifican los patrones de flujo, las cuales reportan que la nucleacion de
la burbuja solo se manifiesta en una longitud muy restringida del tubo luego de iniciado el
fenémeno de evaporaciéon. El “modelo de tres zonas” fundamentalmente describe que el
efecto del flujo de calor en el coeficiente de transferencia de calor se puede explicar
mediante el proceso de evaporacion que ocurre en la pelicula delgada de liquido que rodea
la burbuja alargada de vapor (elonagated Bubble) en el flujo “siug flow”, ya que segun los
autores Refs.[119,120] la frecuencia de creacién de la burbuja alargada vapor y el proceso
transitorio de conduccion de calor a través de la pelicula de liquido que envuelve a la misma
son funcién del flujo de calor. La buena capacidad predictiva de este modelo con el R134a
podria sugerir como principal mecanismo de transferencia de calor el proceso de
evaporacion transitoria de la pelicula de liquido que rodea la burbuja alargada de vapor
(elongated bubble) en el régimen de flujo “s/ug flow”. En la literatura otros autores de la han
obtenidos resultados similares con este modelos usando el R134a, Refs.[121,122,140,158].
Aunque este modelo no predice bien los datos experimentales del R32, es muy probable
que la capacidad de predicciéon mejoré con la inclusion del R32 en la base de datos que se

utiliz6 para optimizar los parametros empiricos del modelo.

4. La correlaciéon de Mohmoud & Karayiannis [180] esta basada en el modelo de adiciéon de
Chen [123]. sin embargo, esta correlaciéon sobreestima las mediciones experimentales para

ambos refrigerantes.

5. Ninguno de los modelos probados trabaja bien con el R32, estos implica la necesidad de

modelos de transferencia de calor para los refrigerantes de tltima generacion.

7.5. Recomendaciones y trabajos futuros

Los avances logrados en la instalaciéon experimental para el estudio de los procesos en ebullicién
son significativos, se han conseguido resultados experimentales que ha permitido caracterizar la
caida de presion y el coeficiente de transferencia de calor en evaporacién en el interior de un tubo
multipuerto con geometria triangular. Sin embargo, con las condiciones experimentales
examinadas no ha sido posible estudiar el efecto de la velocidad masica, flujo de calor y presion
de saturacién sobre el coeficiente de transferencia de calor y la caida de presiéon para titulos

mayores de 0.5. Por tanto, en esta investigacion no ha sido posible concluir sobre el
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mecanismo(s) que predominan en el proceso de transferencia de calor por encima de este umbral

de titulo de vapor.

En lo inmediato es necesario seguir optimizando la instalaciéon hasta conseguir caracterizar todo
el rango de titulo de vapor para logar este proposito se requieren una serie de reformas

estructurales que permitan mejorar la operatividad de la instalacion experimental.

1. Optimizar el sistema de control para manipular de forma independiente la presion del
sistema y el sub-enfriamiento de a la entrada de la secciéon de ensayo. Esta mejora permitira
una mayor capacidad de sub-enfriamiento en la mezcla de agua-glicol y una mayor

estabilidad de la temperatura y la presion a la entrada de la seccion de ensayo.

2. Es imperativo reducir la longitud del tubo ensayado por dos razones fundamentales: en la
campana experimental se logré apreciar que el tubo experimentan una caida de presiéon muy
elevada, de hecho en varias ocasiones por encima del umbral del sensor de medida.
Segundo, en la revision del estado del arte de la mini/micro-escala no existe un estudio que
investigue la transferencia de calor con una longitud de calentamiento similar a la ensayada

en esta tesis con el fin de comparar objetivamente los datos experimentales.

3. Es recomendable actualizar el sistema de control que suministra potencia eléctrica (AC) a la
seccion de ensayo para reducir las oscilaciones y/o la posibilidad de integratlo a una interfaz

de control desde el ordenador.

En proximos trabajos es recomendable experimental con una longitud de calentamiento mas
pequena manteniendo la misma geometria ensayada en esta tesis doctoral para realizar un estudio
comparativo en término de caida de presion y transferencia de calor de los refrigerantes mas
usados a nivel comercial R134a, R22, R410A con los refrigerantes de nuevas generacion R1234yf,
R290, R32 propuesto para remplazarles debido a las nuevas politicas de proteccion
medioambiental. Esta nueva generaciéon de refrigerante es mas afable con el medio ya que

presentan indice mas bajo de GWP y ODP en comparacién de sus predecesores.

Esta nueva campafia experimentar permitira elaborar una matiz de ensayos para cada refrigerante,
con estas nuevas mediciones experimentales se sugiere ampliar la base de datos de esta tesis para

desarrollar un modelo de caida de presion por friccion y de transferencia de calor con un amplio
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rango de condiciones experimentales y presiones reducidas que estimen con precision el
comportamiento experimental de ambos paramentos en este tipo de geometrfa. En la revision

bibliografica se han desarrollado pocos modelos para este tipo de geometria.

En esta tesis solo se ha estudiado una geometria, otra posible linea de investigacion es el efecto
de la geometria en el proceso de transferencia de calor. En la literatura de la mini/micro-escala no
se ha reportado trabajo hasta la fecha que estudien la influencia de la geometria en tubo

multipuerto calentado uniformemente por efecto Joule.
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APENDICE

Obtencion de la pérdida de carga por cambio brusco en la geometria: 1)
flujo desde el cabezal hacia el mini-canal (contraccion); y 2) desde el
mini-canal hacia el Cabezal (expansion).



1. Obtencioén de la pérdida de carga por cambio brusco en la geometria:
contraccion y expansion

En este apartado se presentan las ecuaciones utilizadas para cuantificar la caida de presion que
experimenta el refrigerante en los extremos de la secciéon de ensayo al pasar desde el mini-canal
al cabezal y viceversa. El calculo de la caida de presiéon se realiza de forma analoga a lo
presentado en Garcia Cascales et al. [1,2] En evaporacion los efectos de la gravedad en la
pérdida de presion y en la transmision de calor son menos importantes que los efectos debidos a
las tensiones de cortadura y tension superficial con una configuraciéon horizontal del tubo.

En evaporacién la ciada de presion medida en el tubo es la suma de la ciada de presiéon en
monofisico, en flujo bifasico, las perdidas por expansion y/o contraccion.

APmeas = dptp + dpcon + dpexp + dpio (A.2)

El proceso de expansion y contraccion que tiene lugar en los extremos debe ser tenido en
cuenta, aun presentan valores muy pequefios. El estado del fluido encontrado en el extremo
puede ser: vapor o liquido (flujo monofasico) o una mezcla (flujo bifasico). Las correlaciones
utilizadas calcular la caida de presiéon se describen a continuacién. La nomenclatura usada a
continuacién se expone en la Fig. A.1.

Expansion ontraccién

Fig.A.1. Nomenclatura utilizada en la caracterizacion de los procesos de expansion y contraccion
en los extremos.

1.1 FLUJO MONOFASICO

Kays & London [3] caracterizaron la caida de presion a través de un cambio brusco de seccion
introduciendo unos coeficientes de expansion y de contraccion que se pueden calcular a través
de las curvas proporcionadas en sus libros (Fig.A.2 y Fig.A.3).

1.5
LSS
05 = |aminar
. \
o N ——Re 2000
o 0 = Re 3000
N~ €
-0.5 —_ | ——Re10000
-1 e Re inf
0.01 0.09 0.19 0.29 0.40 0.49 0.59 0.70 0.80 0.90 1.00
v=A,/A,

Fig.A.2. Coeficiente de expansion de Kays & London.
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Fig.A.3. Coeficiente de compresion de Kays and London.

De esta manera, la caida de presion en un ensanchamiento (expansion) viene dada por:

1 1
dpexp=E'u%'p1'kexp_5'u%',01'(1_)/2) (A.2)
Con un razo6n de seccion (ratios de contraccion para el area de paso)

Los subindices 1 y 2 se refieren a las secciones de entrada y salida mostradas en la Fig.A.2. La

caida de presion en una contraccion viene dada por:

1 2 1 2 2 A4
dpconzz'u3'p3'kcon_§'u3'p3'(1_y) (A.4)
Donde ugz es la velocidad a la salida, pses la densidad del fluido a la entrada, y = A, /A3 en este
caso, Kexp y Kcon son los coeficientes de contracciéon y expansion respectivamente. Las

ecuaciones de estos numeros en funcién del numero de Reynolds son:

0.009y2% — 0.288y + 1.269 si laminar
0.009y2% — 0.227y + 1.202 si Re = 2000

k = A.5

exp 0.009y2 — 0.224y + 1.203 si Re = 3000 (A-3)
0.009y2% — 0.224y + 1.198 si Re = 5000
—0.004y2 + 0.012y + 1.172 si laminar

—0.004y2 + 0.014y + 0.559 si Re = 2000 (A6)

k. =
con —0.004y2% + 0.013y + 0.541 si Re = 3000
—0.004y2 4+ 0.010y + 0.529 si Re = 5000

En la instalacién experimental, el valor de Kexp ¥ Kcon €s obtenido mediante una interpolacion

lineal en base al nimero de Reynolds



Abdelall et al. [4] realizaron experimentos en monofasico estudiando la caida de presion causada
por cambios bruscos en la secciéon de paso del fluido, propusieron una ecuacién general para la
expansion del fluido:

1 1
dpexpzz'u%'pl'kexp_i'u%'pl'(l_yz) (A.7)

Donde el coeficiente de expansién viene dado por Keyxp = (1 — Y)?, el radio de secciones es

Y = A1/A; y uy es la velocidad de entrada. Los subindices 1 y 2 representan la entrada y la

salida respectivamente. Para una contraccion en el area fluida sugirieron
2

1 2
dPcon = 112_3p3 [(1 - C_) +(1- Yz)l (A.8)

Donde u3 es la velocidad a la salida y el coeficiente de vena contracta “C.” viene dado por

1-y
C.=1- A.9
¢ 2.08(1—7) + 05371 (A9)

y = A,/Az. Los subindices 2 y 3 se refieren a la entrada y salida respectivamente. Abdelall et

al. [4] también estudio la caida de presion pero sin considerar cambio de fase.

1.2 FLUJO BIFASICO

Se pueden encontrar distintos modelos en las publicaciones existentes. Hewitt et al. [5]
expusieron que los modelos homogéneos predicen los datos experimentales para contracciones
bruscas mejor que los modelos de flujo separado. Ocurre lo contrario para expansiones bruscas.
Por lo tanto, para estas ultimas propusieron:

_ G?a(1—y)

dpexp = Il’sep (A.10

Donde el multiplicador separado Ysep S€ obtiene de la forma
(1—X)Z+Pl'x2
1-¢, Py €

l'bsep = (A.11)

Para contracciones bruscas:

dPeon = ZG—; [(Ci - 1)2 +(1- y—lz)] Yy (a12)

Donde y = A1/A; C, es el coeficiente de contraccion propotcionado por Chisholm como

1

C. = A.13
¢ 0.639(1—y)05+1 (A.13)

El multiplicador homogéneo, y,; dado por

Yy = [1 + x (5—l - 1)] (A.14)
g



Kandlikar et al. [6] propuso la misma expresion para el modelo de contracciéon pero para el de
expansion propuso dpexp = G 2y(1 — y)s con el siguiente factor

Yy =1+ (//))_z - 1) [0.25x(1 — x) + x2] (A.15)
9
Una expresion alternativa para g fue también propuesta por Chisholm (Hewitt et al. [5]).

Coleman & Krause [7] mostraron que estas expresiones normalmente utilizadas para estimar las
pérdidas en flujo bifasico, subestiman las pérdidas encontradas en las cabeceras de los
mini/micro tubos. Ademas, sefialan que la recuperacion de la presion tras la expansion es menor
del 5% de la variacién de presion total y eso no fue tenido en cuenta. Afirman que eso es
normal para ratios de area menores de 0.1. En el caso de contraccién subita, modificaron la
correlacion propuesta por Schmidt and Friedel [8] de forma que la caida de presion viene dada

pot:

2

“ (1 —-y%c?) —2C.(1-C, (A.16)
2000 [(1—y*C) ( )]

Pcon =

Donde y = A,/Aj y el coeficiente de vena contracta viene dado por

1—-vy
C.=1- A.17
¢ 2.08(1 —y) + 0.5371 (A.17)

La densidad bifésica Py S€ puede evaluar usando diferentes modelos basados en considerar que

el flujo es homogéneo o separado. En este trabajo, se calculard mediante las medias de la

aproximaciéon homogénea.

1 (1—x)

ptp,hom pg Pr

(A.18)

La velocidad de flujo, Gy viene dada por una expresion ajustada por Coleman & Krause [7]
Gye = CGeype con C = 2.08. Los valores de las diferentes variables termodinamicas han sido

calculados con las condiciones de entrada.

En este caso, la correlacion de Schmidt and Friedel [8] se utiliza para la expansién brusca en
flujo bifasico.

V12 V12 1—x ) 2
G - 1—_/
dp,., = Peffa  Peff2 = JewpPersa (Pg 161 Pl 1(1—¢) ( }/1'2) ] (A.19)
P 1- l—‘Exp(l - V1,2)
Donde
1 x? 1—x)? € x 1—x \?

Ty E

Perr  Pge  pi(l—¢) 1—eg/\pge p(1—¢)



2(1 —x)?

e=1-
A21
1—2x+J1+4x(1—x)(ﬂ—1> (A-21)
Pg

1 1—x
=-|1- A22
e [ 1—x(1-0.05- We°-27Re°-°5)] (A.22)

x 1—¢

S= Py (A.23)

1-x ¢ pg

d —
We = ze—hM (A.24)

Pgo Py

G(1-x)d
o= G —x)dy (A.25)
Uy
Tep =1-7535° (A.26)
1 0.7
foxp = 49 - 1073x2(1 — x)? <£) (A.27)
Ug1

Una resefa de otras expresiones para la evaluacion de la recuperacion de presion en expansiones
bruscas se puede encontrar en Ahmed et al. [9], donde se comparan diferentes modelos. Zhang

y Webb [10] recomendaron la utilizaciéon de las ecuaciones propuestas por Collier & Thome
[11].

Nomenclatura Y Multiplicador de flujo bifasico
o Tensién superficial (Nm'™)

A Area de paso U Viscosidad (Pa-s)

C. Coeficiente de vena contracta

dp Caida de presion (m) Subindice

dp Caida de presion (Pa) 1,3 Canal area de paso pequefia

f Factor de friccién 2 Cambio de area de paso

G Velocidad masica (kgm™s™) con Contraccion

k Coeficiente adimensional exp Expansion

Re Numero de Reynolds g Vapor saturado

x Titulo de vapor H Homogéneo

u Velocidad (ms™) l Liquido saturado
lo Solo liquido en el canal

Simbolos griegos meas Medido

c Fraccidon de hueco tp Flujo bifasico

P Densidad (kgm”)

y Ratios de contraccion en el area de

paso
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