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Resumen

La mayoria de los evaporadores de refrigeracién para enfriamiento de aire usan el concepto de in-
tercambiador de tubos y aletas, en que un refrigerante se evapora en el interior de tubos horizontales
que forman un haz. Dado que el coeficiente convectivo del aire exterior es mucho menor que el de

evaporacion, la superficie externa se extiende mediante aletas paralelas que abarcan el haz completo.

Para los coeficientes convectivos externos en flujo cruzado de aire respecto al haz de tubos se dispone
de varias correlaciones empiricas. En la presente memoria se realiza la determinacién de los coeficientes

externos mediante simulacién numérica, usando el software Comsol.

Dada la complejidad geométrica de estos equipos, que requiere de computadores de gran capacidad
de memoria y de procesamiento, se restringié el estudio a 6 casos con tubos en linea, variando el
didmetro y los espaciados de tubos paralelo y transversal al flujo, usando valores recomendados para
estos pardmetros. Aunque el flujo es tridimensional, se debid restringir el estudio a una versién bidi-
mensional de los arreglos, consistente en una estructura basica de 4 tubos. Ademas se desacoplaron los

fenémenos de transferencia de calor entre el aire y los tubos, de la transferencia de calor en las aletas.

Se creé un modelo de flujo y transferencia de calor a bajos niimeros de Reynolds (103-10*) para determi-
nar coeficientes convectivos en la configuracién de 4 tubos, arrojando dependencias entre el coeficiente
convectivo y el nimero de Reynolds. Los modelos se validaron por comparacién con resultados empiricos
para el caso de tubo unico. El andlisis de los campos de flujo y temperatura caracteriza el fenémeno
como uno de capa limite. En la seleccion de mallas se intentdé suprimir las oscilaciones numéricas en
el coeficiente superficial de conveccidn alrededor del tubo, y reproducir su evolucién lo largo del arco,
segln se describe en la literatura. Para las aletas se usé un modelo de conduccién 3D aplicado a una
configuracién unitaria de 4 tubos, variando el espesor y el nimero de Reynolds del flujo. Se comprobé que

las aletas de aluminio entregan eficiencias superiores al 70 %.

Los coeficientes convectivos se representaron por una expresion en términos de los parametros inde-
pendientes. Las restricciones geométricas indicadas, asi como el estrecho rango de Reynolds usado,
limitan la generalidad de esta expresién. Se indican las directrices generales para la continuacién de este

estudio.
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Simbologia

A: Area de la aleta [m?].

A: Area de transferencia de calor [m?].

A: Seccién transversal de paso [m?].

. A%:Relacién entre el 4rea total y el drea del banco de tubos (Areas en [m?]).
= (), Calor especifico [IWLK]

m Cp 4;: Capacidad calérica del Aluminio .

= D: Didmetro exterior de los tubos.

= D1: Didmetro de tubo de 25,4 [mm].

= D2: Didmetro de tubo de 19,1 [mm].

= ¢: Espesor de la aleta [m].

ind

= h: Coeficiente convectivo [ —

= j: factor J.

= k: Conductividad térmica [-2%].

m k 4;: Conductividad térmica del Aluminio.

= L1: Longitud de arco del tubo de didmetro D1 [m].
= [2: Longitud de arco del tubo de didmetro D2 [m].
= 772: Flujo mdsico [%]

= Nu: Ndmero de Nusselt.

= O Angulo comprendido entre el punto de estancamiento frontal y la posicién de desprendimiento

de la capa limite. Con i en [1,2].
= Pr: Nimero de Prandtl.
= p: Densidad del aire [Kg/m?]

= p 4;: Densidad del Aluminio.



Q: Calor transferido por el tubo a la corriente de aire [W].

R: Radio del tubo [m].

Re: Ndmero de Reynolds.

S;: Espaciado entre tubos en la direccién de flujo del aire [m].

S;: Espaciado entre tubos en la direccién normal al flujo del aire [m].

Sl11: Espaciado de 64 [mm] entre tubos en la direccién de flujo del aire.

S12: Espaciado de 48 [mm] entre tubos en la direccién de flujo del aire.

Stl: Espaciado de 64 [mm] entre tubos en la direccién normal al flujo del aire.
St2: Espaciado de 48 [mm] entre tubos en la direccién normal al flujo del aire.
Too: Temperatura del ambiente [°C].
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Tsalida: Temperatura de salida [K].

Tsuper ficie: Temperatura de superficie [K].

Tiupo: Temperatura de la pared del tubo [°C].

T,n: Temperatura media logaritmica [K].

T: Temperatura promedio en la placa [°C].

u: Velocidad de entrada del aire [m/s]

w: Viscosidad dindmica [Pa - s].

x: Coordenada en X.

y: Coordenada en Y.

s: Distancia entre placas [m].



Capitulo 1

Introduccion

1.1. Antecedentes generales

La refrigeraciéon mecdnica, que se produce consumiendo trabajo con una maquina que funciona con-
tinuamente, se obtiene por diversos caminos pero basados en la expansién de un fluido. Tal expansién
puede efectuarse sin cambio de fase (despresurizacién de un gas) o, lo més frecuente, con cambio de
fase (evaporacién de un liquido). En refrigeracién por compresién de vapor el refrigerante se evapora a
presiones mayores que la atmosférica. (Por eso se utilizan refrigerantes cuya caracteristica es tener una

baja temperatura de saturacién a presiones relativamente elevadas).

El ciclo de refrigeracion que se usa con mayor frecuencia es el ciclo de refrigeraciéon por compresion
de vapor, que posee cuatro componentes principales: un compresor, un condensador, una vélvula de
expansion y un evaporador, figura 1.1. Este sistema de refrigeracion consiste en el enfriamiento de un
fluido por evaporacién de otro que se mantiene en condiciones de presion tales que su evaporacién
ocurre a temperaturas menores que las del ambiente a enfriar. El fluido usado como refrigerante, que se

encuentra en la fase vapor, vuelve a la fase liquida expulsando calor, con lo que se completa el ciclo [1].
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Figura 1.1: e A la izquierda se muestra el ciclo de refrigeracién, el aire caliente del ambiente entra al evaporador,
donde cede su calor quedando a un temperatura menor respecto con la que entrd, esta disminucién en la
temperatura enfria el ambiente y evapora el fluido refrigerante, luego este vapor se comprime y pasa al condensador
que lo cambi de estado gaseoso a estado liquido, finalmente el liquido refrigerante pasa por una vélvula de
expansién que le reduce la presién al sistema.

e En la imagen de la derecha se ve un detalle del evaporador, que sera el equipo en el cual estard centrado este

trabajo.

El evaporador de refrigeracién es un intercambiador de calor donde el refrigerante se evapora en
el interior de tubos, el fluido que pasa por el exterior es aire y, dado que los coeficientes convectivos
en evaporacién son muy altos, los coeficientes externos que son bajos obligan al uso de aletas de

refrigeracién para compensar el bajo coeficiente global, figura 1.2.
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Figura 1.2: Formas tipicas de evaporadores de placas y tubos, el refrigerante pasa por los tubos y el aire pasa a

través de las placas actuando como aletas que evacuan el calor.

El coeficiente convectivo externo (h) ha sido estudiado de manera empirica, existiendo diversas cor-

relaciones para h, que son de origen experimental [2].

Se estudiara el intercambiador mostrado en la Figura 1.2, con el propédsito de determinar los coefi-
cientes convectivos mediante simulacién numérica del flujo de aire y la transferencia de calor alrededor

del haz de tubos, y analizar, también numéricamente, el comportamiento térmico de las aletas
1.2. Motivacion

El desarrollo de este proyecto involucra dos disciplinas muy importantes dentro del drea de la inge-
nieria mecanica: la transferencia de calor y la mecanica de fluidos. Todo esto apoyado por una herramienta
computacional muy potente, el software Comsol Multiphysics v 3.5, que permite el anélisis de una serie

de fendmenos fisicos mediante el uso de elementos finitos.

Herramienta Tecnoldgica

Este software es de suma relevancia para el desarrollo profesional. La mayoria de los proyectos actuales
se realizan en plataformas similares, por lo que el conocimiento y manejo de este tipo de herramientas
se hace fundamental hoy en dia. Actualmente, los modelos de calculo de coeficientes convectivos en
haz de tubos son de caracter estrictamente tedrico o netamente empiricos. La forma tedrica muchas

veces se busca explicar un fenémeno de manera general, vale decir para una geometria y condiciones

10



ambientales generales. En el caso empirico se logra determinar los coeficientes para un ndmero limitado
de geometrias y escenarios. La ventaja de realizar una simulacién es que se puede analizar una variedad
de escenarios y geometrias a un bajo costo, ya que se eliminan los costos constructivos, y se obtiene un
modelo mas deterministico que el del caso tedrico.Los software que permiten la realizacién de modelos
virtuales y simulaciones de la fisica involucrada, dan una nueva via posible para el disefio de equipos,

entre este tipo de programas se encuentra COMSOL.
1.3. Objetivos

» Construir un modelo para la determinacién de coeficientes convectivos en el exterior de intercam-

biadores de calor de tubos y aletas, usados en la refrigeracion industrial de la industria fruticola.
= Determinar el campo de velocidades y temperaturas alrededor del haz de tubos.

= Se intentard proponer una nueva correlacién para el coeficiente convectivo medio sobre el haz de

tubos , mediante un estudio paramétrico, (sobre los pardmetros geométricos).

1.4. Limitaciones

Las limitaciones propias de un modelo simulado son que a veces no representa la realidad; vale decir,
si los parametros ingresados a un programa son de caracter erréneo o corresponden a una interpretacién
que no se apega a la realidad, los resultados no seran del todo confiables, por ende el modelo no po-

drd ser considerado como valido.

Por otro lado, el disefio y la resoluciéon del modelo estd limitado a la capacidad del ordenador. Si
éste no cuenta con los recursos de hardware adecuados (memoria, procesador, tarjeta gréfica, etc.) o si
el problema estd mal planteado del punto de vista de la programacién del mismo, los resultados podrian
no ser satisfactorios y, mas adn nunca llegar a ellos puesto que el programa no converge, es decir, no

termina de realizar los calculos predeterminados para entregar una solucién.

El proceso de ebullicién en el interior de los tubos no se considerarda como parte de los fendmenos
simulados. Asi, se tomard la temperatura de pared exterior de los tubos como constante,esto es debido

a que el coeficiente convectivo en evaporacidon es muy alto respecto al del aire en el exterior.
Como se estd tratando un evaporador de refrigeraciéon para enfriamiento de productos alimenticios,

se utilizard una sola temperatura representativa de pared, la temperatura usual en este tipo de aplicidn
es de -10°C.
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Se asumird no hay condensacién de humedad sobre los tubos, por ende, tampoco habrd formacién
de hielos en estas superficies. Esta consideracidn se fundamenta en que la refrigeracién industrial de la
industria fruticola, utiliza ambientes controlados, en ellos la humedad ambiental estd controlada, caso
contrario se formarian hongos y bacterias sobre las placas de los equipos, los que eventualmente podrian
contaminar la fruta [3].

Para mantener la condiciéon de humedad minima o nula sobre las placas de los intercambiadores es
necesario que exista espacio suficiente entre las placas como para permitir la limpieza, [3] es por esto
que los modelos que se utilizardn seran de arreglos de tubos en linea, ya que permiten la introduccién

de objetos para limpiar las placas.

En el caso de los arreglos triangulares, donde los tubos se van intercalando, la limpieza no seria del
todo eficiente, puesto que al introducir elementos de limpieza, estos se encontrarian con el tubo de
la siguiente fila, dejando rincones sin limpiar. Por otro lado el arreglo triangular tiene ciertas ventajas,
como la de poseer una mayaor cantidad de tubos sobre el mismo volumen y ademds los flujos de aire en
el interior de estos arreglos presentan mayores velocidades, pero se consideraran arreglos en linea puesto

que presentan mayores facilidades para la simulacién.

Por la misma razén de la limpieza de las placas se analizardn intercambiadores de tubos y placas
planas (no corrugadas) y las dimensiones que se utilizaran serdn las descritas en la literatura como

estandares.

En el capitulo siguiente se verd que las variables geométricas son muchas, por lo que el nimero a

considerar de variables se fijard de modo de adecuar la carga de trabajo para un semestre.

Se utilizardn solo dos didmetros representativos de tubos con dos separaciones caracteristicas para

el eje x y el eje y, geometrias que se combinardn en 6 modelos de evaporadores de tubo.
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Capitulo 2

Antecedentes

El refrigerante al pasar por el evaporador absorbe energia del fluido externo, tipicamente agua o aire,
el refrigerante cambia su temperatura y su estado a medida que va recorriendo el evaporador, primero
cambia de estado (evaporacién) y luego de temperatura (se sobrecalienta). Las pequefias pendientes en
la zona de evaporacion que se aprecian en la figura 2.1 se deben a la pérdida de carga por friccidén, que
causa una sucesién de estados saturados. El arreglo de un evaporador puede ser en co-corriente, o en

contra-corriente.

Un evaporador en Contra-corriente tiene un mejor desempeiio desde el punto de vista del intercambio
de calor, pero uno en Co-corriente a veces facilita la mantencién de una temperatura relativamente

constante entre los dos fluidos.
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Figura 2.1: Figura (a), Comportamiento de la temperatura en funcién de la posicién del refrigerante al interior de
un evaporador con arreglo de contra-corriente.

Figura (b), Comportamiento en un arreglo en co-corriente [2].

A la salida del evaporador el refrigerante puede salir con completamente o parcialmente vaporizado,
incluso sobre calentado. Ahora bien, de salir parcialmente vaporizado, con titulo menor a 1, el refrigerante
debe terminar de cambiar de fase hacia vapor (titulo igual a 1) inmediatamente a continuacién de la
salida del evaporador; asegurando la integridad del compresor. Asi se establece una condicién de disefio

del equipo.
2.1. Evaporadores estandares

Los evaporadores generalmente estan ordenados en arreglos de tridngulos equilateros o rectangulos,

siendo este dltimo el mas utilizado, ver figura 2.1.

14



Figura 2.2: Ejemplo de intercambiador de placas planas donde [4]: S; es la distancia entre ejes verticales de cada
tubo, S es la distancia entre ejes horizontales de cada tubo, s es la distancia entre placas y D es el didmetro

exterior de los tubos.

Los didmetros exteriores de los tubos tipicamente son [2]:

= 5/16 in (7,9 mm).

3/8in (9,5 mm).

1/2in (12,7 mm).

5/8 in (15,9 mm).

3/4in (19,1 mm).

1in (25,4 mm).

El espaciado entre tubos varia entre 0,6 [in] (16 mm) y 2,5 [in] (64 mm).
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Los tubos estdn sujetos por placas que se encuentran a una densidad de 4 a 14 placas por pulga-
da.

Aquellas distribuciones que usan bajas densidades de placas, alrededor de 10 placas por pulgada, son
utilizadas para aplicaciones en que se quiere bajar mucho la temperatura, como por ejemplo en refrig-

eracién, esto con el objetivo de evitar el congelamiento entre placas.

El espesor de las placas varia entre 0,004 [in] (0,09 mm) a 0,017 [in] (0,42 mm). Las placas mas
delgadas tienen menos superficie de contacto con los tubos, por lo tanto la transferencia de calor es
menor. También en las placas mas delgadas se espera que la temperatura caiga mas al alejarse de la

superficie de los tubos, debido a la menor area de transferencia disponible.

La velocidad del aire que atraviesa el evaporador no debe superar los 400 fpm (6,66 m/s)a 500 fpm
(8,33 m/s), de esta forma la humedad del aire no es arrastrada a los ductos de ventilacién, donde podria

causar deterioros del sistema.

En la construccion de los evaporadores, para los tubos se utiliza cobre o acero para ya que el amo-

niaco corroe los tubos y para las placas se utiliza aluminio [2].

2.2. Ecuaciones de transferencia de calor para un tubo en una corriente de aire

e Balance de calor para un fluido que fluye sin cambio de fase alrededor de un tubo colocado

en un ducto, ver figura 2.3:
Q = Cp -m - (Tambiente - Tsalida) (21)
donde:

= (Q: Calor transferido por el tubo a la corriente de aire[W].

Cp:Calor especifico [IWLK]

m: Flujo mésico [£4].

Taumpiente: Temperatura del ambiente o de entrada [K].

Tsalida: Temperatura de salida [K].
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4.,

Figura 2.3: Ejemplo de un fluido que fluye sin cambio de fase alrededor de un tubo colocado en un ducto.

e Flujo masico:

donde:

= A: Seccién transversal de paso [m

= p: Densidad del aire [Kg/m?]

m=A-p-u

2,

= wu:velocidad de entrada del aire [m/s]

e Coeficiente convectivo:

donde:

= h:coeficiente convectivo |

W
m2-K

]

= T,,:Temperatura media logaritmica [K].

= A: Area de transferencia de calor [m?].
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e Temperatura media logaritmica:

Tambiente - Tsalida
T =

ln (Tsupe'r'ficie_ ambiente)
(Tsupe'rficie* salida)

donde:

» Touperficie: Temperatura de superficie [K].

De las ecuaciones 2.1, 2.2, 2.3 y 2.4 se tiene que:

Cp PU (Tambiente

- Tsalida)

h =
T
eNimero de Reynolds
.D-
Re = P 4
1
donde:
= D: Didgmetro del cilindro [m)].
= 1 Viscocidad dinamica [Pa - s].
eNumero de Prandtl
Cy- 1
Pr — p
Tk
donde:
= k:Conductividad termica [mﬂK :
eNumero de Nusselt:
h-D
Nu=——
YTk

18

(2.4)

(2.5)

(2.6)



2.3. Correlaciones conocidas del coeficiente convectivo

= Correlacién para un tubo simple con flujo cruzado exterior:

Nu = C - Rel; - Pr" (2.9)

Si Pr <10,n=0,37; si Pr > 10,n =0, 36

Tabla 2.1: Tabla de factores para la ecuacién 2.9 [6].

Rep C m

0,4-4 0,989 | 0,330

4-40 0,911 | 0,385
40-4000 0,683 | 0,466

47000-40 "000 0,193 | 0,618
40°000-400 000 | 0,027 | 0,805

= Correlaciénes para un banco de tubos con flujo cruzado exterior:

Definicién, Factor j:
Nu

:Re-Pr

Algunas de las ecuaciones que se pueden encontrar en la literatura para intercambiadores son:

j - Pr2/3[2] (2.10)

McQuiston:

A
ja = 0,0014 + 0,2618 - Re 4. (E)—0’15[4] (2.11)

donde: (A/A;) :Relacién entre el 4rea total y el 4rea del banco de tubos (Areas en [m?])

Gray and Webb:

ji = 0,14 - Re~0328 . (ﬁ)—o,soz ) (3)070312[4] (2.12)
S D
donde:

= S;: Espaciado entre tubos en la direccién de flujo del aire [m].

= S;: Espaciado entre tubos en la direccién normal al flujo del aire [m].
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= s: Distancia entre placas [m].

= D: Didmetro exterior de los tubos [m].

Por otro lado, cuando existen mds de cuatro columnas, existe una correlacién determinada en [4],

que relaciona el valor de j4 con ju, siendo N el nimero de columnas.

2.4. Flujo alrededor de un cilindro

El flujo alrededor de un cilindro se caracteriza por una serie de regimenes de flujo como se explica

a continuacion

R e e
M

Rap=<1.0 Re =10

(a) ()

A
T T e

o Turbulent
~y ™

Vartex Shesl
Eddiss Woke

e M
TR e

Rep =100 lominar Boundory Layer  10%< Re <105

(e) (d)

———

Small
Turbulent Wake

Turbulent
Boundary Layer

(e) L

Figura 2.4: Comportamiento del flujo de aire alrededor de un cilindro, en funcién del Numero de Reynolds.

Laminar

5
Boundary Layer Rap>10

Este es un flujo de capa limite, que permanece laminar en la capa frontal del cilindro en todo el
rango de Re. Para Re<1 se tiene el flujo potencial, que es completamente simétrico antes y después del

obstdculo. Las fuerzas de inercia son pequefas y el arrastre es causado solo por fuerzas viscosas.

A partir de Re =10 se crea una recirculacién débil con flujo retrégrado alrededor del punto de es-

tancamiento trasero. Comienzan a tener importancia las fuerzas de inercia.
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Para Re =100 esta recirculacién se ha convertido en una estela de vértices que se propaga aguas
abajo. Estos vértices se separan alternadamente de ambos lados del cilindro y se extienden una consid-

erable distancia aguas abajo. Esta se denomina c¢alle de vértices de von Karman”.

Entre 102 y 10°, las capa limite permanece laminar desde el punto de estancamiento al de separacién,

que tiene lugar para dngulos entre 80 y 85°.

Sobre 10° la capa limite pasa de laminar a turbulenta antes de la separacién, la que pasa a tener
lugar a angulos de 130°. El ancho de la estela se reduce, asi como el arrastre debido a presidén. Algunos

autores (ej. Incropera, ver anexo A.1) establecen el estrechamiento de la estela ocurre para Re =2x10°

Esta secuencia de regimenes se refleja en la curva de coeficiente de arrastre, que refleja cada uno

de los cambios de régimen:

100

a0

40

20

///’

\.._____‘_‘ Cylinders

0.4 "I
]
™y |spheres | | L 'l

0.4 \ Il
Q.

0.1 \
0102 05 1 2 5 1020 350100 1000 10,000 100,000 1,000,000
Re g,

(e) -

Figura 2.5: Evolucién del coeficiente de arrastre en un cilindro y en una esfera, en funcién del Numero de Reynolds.
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Finalmente, mostramos los resultados de coeficiente convectivo local versus el dangulo en flujo alrede-

dor de un cilindro, a niimeros de Reynolds elevados.

L I

L In

. A
*ggg____ fH /A
L TN A

o=k R \\_/

SNV
NERNNY/
S N \
mmﬁ\'\
ST
Vel Zd
o T
0 Jﬁ' 8 120 160

fi=Degree from Stognolion Polnt

Figura 2.6: Comportamiento del Niimero de Nusselt para distintos Numeros de Reynolds en torno al dngulo de un

cilindro.

Para nimeros de Reynolds bajos hay un minimo en el Nusselt (o h) que coincide con el punto de
separacién de la capa limite laminar (aprox. 80°) para mayores Re, la capa limite se hace turbulenta
antes de la separacién, con un peak de h cuando se hace turbulenta. Luego ocurre la separacién, con

un segundo mimimo [5].
2.5. Método de elementos finitos

2.5.1. Introduccién

El método de los elementos finitos (MEF) es un método numérico que se utiliza para la resolucién

de ecuaciones diferenciales parciales y mediante su resolucidn se encuentran soluciones aproximadas a
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sistemas fisicos.

El método estd disefiado para ser utilizado en computadores, debido a la gran cantidad de célculos que
realiza. EI MEF permite obtener una solucién numérica aproximada sobre un cuerpo, estructura o do-
minio, sobre el que estan definidas ciertas ecuaciones diferenciales que caracterizan el comportamiento
fisico del problema. El método subdivide el dominio original en un niimero elevado de subdominios mas

)

pequenos a los que se les denomina ” elementos finitos 7.

El conjunto de elementos finitos, discretiza el cuerpo original llevando de un medio contintio a uno.

Ademds de cada elemento se distinguen una serie de puntos representativos llamados "nodos”. Dos
nodos son adyacentes si pertenecen al mismo elemento finito; También, un nodo sobre la frontera de un
elemento finito puede pertenecer a varios elementos. El conjunto de nodos considerando sus relaciones

de adyacencia se llama "malla”.

La generacién de la malla se realiza usualmente con programas especiales llamados generadores de
mallas, algunos programas incluyen médulos generadores de malla y revolvedores de las ecuaciones como
es el caso de COMSOL, El conjunto de relaciones y de incégnitas que se genera por cada nodo se de-
nomina grados de libertad. Estas relaciones se escriben como sistema de ecuaciones lineales formandose
una matriz, en donde su nimero de ecuaciones es proporcional al nimero de nodos.

Una vez finalizada la generacién de mallas y nodos, el método se puede programar para la resolucién de
problemas de mecanica de sélidos mediante la programacién del calculo el campo de desplazamientos
de cada elemento y posteriormente, a través de relaciones cinematicas se establecen las deformaciones
y tensiones que ocurren en el dominio Ademas el método es facilmente adaptable a problemas de trans-
misién de calor, mecanica de fluidos para calcular campos de velocidades y presiones (mecénica de fluidos
computacional, CFD) o de campo electromagnético. En muchos casos la solucién a ciertos problemas
por el método de elementos finitos es la solucién mas viable dada la gran cantidad de variables que se

deben manejar e integrar en una solucién.

Una de las grandes limitantes del método es la convergencia, es decir, las relaciones que se van re-
solviendo entre elementos deben tener continuidad entre un elemento y otro o que la diferencia entre
ellas se menor a un cierto nimero lo que se considera como la tolerancia del modelo, cuando alguna de
las diferencias supera este limite se dice que el modelo diverge. Por otro lado si se consideran particiones
de elementos finitos sucesivamente mds finas, la solucién numérica calculada converge rapidamente
hacia la solucién exacta del sistema de ecuaciones, pero demanda de mds recursos puesto que debe

resolver mas ecuaciones.
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2.6. Ecuaciones COMSOL

El Software de elementos finitos utilizado para este estudio es COMSOL, y resuelve las siguientes

ecuaciones:

2.6.1. General Heat Transfer

V. (=(k+Kp)VTy) =Q+qs- Ty —p-Cp-u-VTIy (2.13)
_ Cp - nr

Kr = B (2.14)

Entalphy : H = pr-T + % (2.15)

Donde:

m k: Conductividad termica del fluido.

T temperatura del fluido.

QQ: Fuente de calor.

qs:Coeficiente de producccién / Absorcién

p: densidad del fluido.

Cp: Capacidad caldrica del fluido a presién constante.

u: Velocidad del fluido.

nr: Viscosidad dindmica evaluada en la temperatura del fluido.

= Y: (Gamma) Razén de calor especifico.

P,: Presién absoluta.

P: Presion relativa.
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2.6.2. K — € Turbulence

plu-V)u=V[=p- I+ n+nr)(Vu+ (Vu)" —(2/3)(Vu)I) = (2/3)p- K - 1] + F

Vi(p-u) =
p-u-VK=V[(77+Z}T{)VK]+nT-P(U)—(2'p'K)Vu—p-6
c . L2
p Ve = i+ VK] + (S - Plu) - (2459 - Ca - L

Donde:

K: Energia de la turbulencia.

F: Vector de fuezas del volumen.

ok: Constante de energia de turbulencia y de energia de disipacién 1,0.

o¢:Constante de energia de turbulencia y de energia de disipacién 1,3.

= P(u): Presién evaluada a la velocidad del fluido.

€: Energia de disipaciéon de la turbulencia.

Ce1: Constante de energia de turbulencia y de energia de disipacién 1,44.

Cea: Constante de energia de turbulencia y de energia de disipacién 1,92.

7n: Viscosidad dindmica evaluada en la entrada del fluido.

= Y: (Gamma) Razén de calor especifico.
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Capitulo 3

Metodologia

Se utilizé el programa Comsol versiéon 3.5, que permite hacer un andlisis de elementos finitos del

sistema simulado.

Se evalué el sistema en régimen permanente; vale decir, una vez que se alcanzé el equilibrio. Adi-
cionalmente se considerd la temperatura de pared de los tubos del evaporador como constante a lo largo
del intercambiador; la corriente de aire del ambiente fue bajo flujo forzado, para propiciar la conveccién
forzada. Las condiciones del aire fueron las estandares a la temperatura en la que se alcanza en el
equilibrio. A modo de ejemplo, la temperatura del aire enfriado por estos sistemas puede llegar a los

-1°C; las condiciones del aire son las que la literatura indica a esa temperatura y presién de 1 atm.

El volumen de control para el estudio se definié a lo largo del proceso de simulacién. Fue de suma
importancia tomar un volumen de control adecuado; si se hubiese elegido un volumen muy pequefio,
las condiciones del medio se habrian visto localmente afectadas, y si el volumen tomado hubiese sido

muy grande el computador no habria tenido los recursos de memoria suficientes para resolver la iteracién.

En el programa se utilizardn los modelos de ”Flujo Turbulento” y ” Conveccién y conducciéon” ambos
o 1 . . . ;. ;.

en régimen permanente *.Aunque el flujo alrededor de un cilindro tiene caracteristicas de capa limite,

y estas capas comienzan siempre como laminares, dado que se supone que el flujo serd turbulento se

selecciona este modelo para toda la regidn de anilisis.

El refrigerante que pasa por los tubos, no fue parte del andlisis, puesto que se impuso temperatura

de pared constante.

La metodologia avanzard de la siguiente forma:

'Modelos de anélisis del programa Comsol 3.5
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En un inicio, como caso base, se simulard en dos dimensiones el paso del aire a través de un tubo.
Posteriormente se incluiran los fendmenos de transferencia de calor. Esto con el fin de validar los mod-

elos que seguiran.

El paso siguiente serd validar los valores obtenidos por distintos métodos de célculo.

En dltimo término, el problema consiste en predecir los campos de velocidad y temperatura, con el
fin de determinar el gradiente de temperatura en el aire sobre las superficies sélidas, y de ahi obtener
el coeficiente convectivo. Este cdlculo debe dar una distribucion de coeficientes convectivos locales, los
cuales se promediaran sobre toda el drea (tubos y aletas), para dar el coeficiente convectivo que se usa

en diseno.

El estudio final seguird el esquema aplicado en [4], donde se evalda el modelo para los distintos in-
tercambiadores propuestos en la parte inicial, para luego, con los datos obtenidos, se hace una regresién
y se obtienen los distintos coeficientes de la correlacién.

Para validar los resultados que entregara el software, se simularan los casos antes descritos ya que

estos poseen soluciones conocidas en la literatura, el flujo de trabajo sera el que se ve en la figura 3.1.
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Figura 3.1: Diagrama de flujo de la metodologia de trabajo.

3.1. Modelo computacional

Se explicard el modelo en base a la situacién de tubo tnico. La situacién de 4 tubos se formula de

manera similar.
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Se considera una regién de andlisis bidimensional como la mostrada en la figura 2.3 La regién tiene

0,128[m] de ancho por 0,128[m] de alto. La altura de la regién se designa por H, y el ancho, por L.

Por simplicidad, las ecuaciones de movimiento, continuidad y energia para un flujo forzado bidimensional
se presentan en su versidn laminar, permanente e incompresible se escriben a continuacion:

(Ver las ecuaciones que utiliza comsol para modelar el sistema (2.13 a 2.19).):

Movimiento: 5 5 5 o2 o2
u wy__9 gu_ ogu
p<u8x+yay> N 8x+u<8x2 +8y2> (3:-1)
P\ "oz oy)  Ox H\ o22 Oy? '
Continuidad: 5 5
u v
7 + oy 0 (3.3)
Energia:
or — or o*T  8°T
6 (v +05y) =+ (e ) .

El modelo considera estas ecuaciones modificadas seglin el modelo de turbulencia k — ¢, para rep-

resentar los promedios temporales de las variables de flujos turbulentos.

El modelo considera un acoplamiento de estas ecuaciones para obtener los campos de velocidad (u, v),

de presién (p) y de temperatura (T) en la regidn de andlisis, sujeto a las siguientes condiciones de borde:

Se considera impuesta la velocidad y la temperatura de entrada del aire. Ambas variables se consideran

uniformes en el borde izquierdo (de entrada del flujo) de la regidn.

En el borde derecho se aplican las condiciones de salida para las mismas variables (derivada nula de
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velocidad y temperatura con respecto a la variable axial x)

En los bordes superior e inferior se considera la condicién de simetria tanto para la velocidad como

para la temperatura.

La malla utilizada consta 104064 de elementos de tipo triangular de forma regular, vale decir que
los triangulos tienden a ser similares unos con otros, produciéndose pequefias diferencias entre unos y

otros a medida que cubren el espacio de estudio 2
3.2. Preferencias del programa

Las variables que se utilizaron para el seteo del programa COMSOL Multiphysics v3.5 son las que

se pueden apreciar en las siguientes figuras.

Médulos de resolucién utilizados:

= General Heat Transfer (htgh) - Stationary.

= K-€¢ Turbulence model (chns) - Stationary.

Malla:

2El programa, permite seleccionar otra modalidad denominada ?Longest”, el cual malla el modelo con triangulos
asimétricos y de distinto tamafo, al ensayar con este tipo de malla cada vez que se mallaba se conseguia un resultado

distinto.

30



Free Mesh Parameters

5 bdomainl Boundaryl Pu:nintl .ﬂd\fancedl K

+ Predefined mesh sizes: IExtra fine j Cancel

—{~ Custom mesh size Apply

MMazimur element size: I
[awimun element size scaling Factor: ID.3

Element arawmth rate; 12

[Mest curyature Fackor; ||:|.25
[Mesh curature cubakf; ID.DDD3
Resolution of narrow regions: Il

v Optimize quality

Refinement method; IReguIar vI

PRl

Help

Reset to Defaulks | Remesh | [Mesh Selected

Free Mesh Parameters

Glaball Subdomaid  Boundary I intl .ﬂdvancedl k.

-Boundary selection =" Parameters | Distribution | Cancel

~Boundary mesh parameters——————————— Apply

Maximum element size: |1e-3

Element growth rate: I
Mesh curvature Fackor: |
Mesh curvature cukaff: I

Help

iy

[ Select by group

Select Remaining |

Select Meshed |

Reset to Defaulks | Remesh | Mesh Selected |

Figura 3.2: Preferencias del mallado, en la figura abajo se procura un refinamiento en los contronos de las

circunferencias (tubos).
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Luego de establecer los pardmetros de la malla se utiliza el boton Initialize meshz luego el boton
Refine Mesh”, este (ltimo se debe presionar todas las veces que sean necesarias hasta llegar a la cantidad
de elementos deseados.

Solver Parameters:

Solver Parameters x|
[Analysis types General | statianary | Adsptive | O ity | Advanced |
General Heat Transfer (htgh) ‘Segregated groups
IStatlonary LI Group Components Tolerance  Linear solver ;I
k- Turbulence Model {chins) 1 [uvp = TR | Delete |
IStationary LI
Z Jlogk logd |1e-3 Settings. .. | Delete |
3 [TFXTss Jte-3 Settings. .. | Delete |
¥ auto select salver
Siolyet: LI
Skationary ;I
Time deperdent Mew Group | Default Groups I

Eigenvalue
Paramski

— v Manual specification of seqregated steps

iEroup Damping] Termination: Move Up Move Down _AJ
Time dependent segregated Il_ Stinos | el | Bown | e |
LI |2_ Settings... | Up | Down | Delete |
I~ Adaptive mesh refinement IS— A | i | Bl | Delete |
[ Optimization/Sensitivity
[ Plaot while solving ﬂ

Plat Settings. .. | Mew Step |

Lower bound on values of degrees of freedam: |

Mabri syrnrnetey INonsymmetric LI

0 I Cancel | Apply | Help |

Figura 3.3: Preferencias del Solver Parameters.

En esta opcion se pueden seleccionar 3 tipos de resolvedores:

1. Stationary: Al seleccionar esta opcién el programa converge de manera muy rapida a una solucidn,

pero si la malla posee muchos elementos el resolvedor le cuesta mucho converger.

2. Stationary Segregated: Con esta opcidn el programa casi siempre logra converger a diferencia de
la opcién anterior, con esta opcién el programa demora 2 o 3 veces mds, esta Ultima opcién es la

que se utilizé para la resolucion de todos los modelos.

Elementos: Lagrange — Quadratic
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Condiciones de borde:

Transferencia de calor:

= Entrada: Temperatura del aire.

= Bordes del volumen de control: Aislacién/ simetria.
= Salida: Flujo convectivo.

= Bordes de los tubos: Thermal wall function con temperatura igual a la temepratura de la pared

de los tubos.

Turbulencia:

Entrada: Inlet, con velocidad igual a la de la corriente libre.

Bordes del volumen de control: Borde simétrico.

Salida: Outlet, Pressure, no viscous stress.

Bordes de los tubos: Logarithmic wall function.

Todas las otras funciones y opciones que ofrece el programa fueron dejadas como default.
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Capitulo 4

Modelos de validacion

El objetivo de este capitulo es validar los resultados de los modelos simulados y encontrar los paramet-
ros del programa que permiten llegar a un resultado confiable, es por esto que se utilizé un caso de

solucién conocida en la literatura, se trata de un cilindro con un flujo cruzado de aire.

La determinacién de los parametros consistié fundamental mente en la fijacién de los pardmetros de

convergencia y de entrada que se le asignaron al programa para lograr un resultado.

Uno de los pardametros mas importantes que tienen relevancia en la soluciéon del modelo es la can-
tidad de elementos que se utiliza, ya que estos influyen directamente en la precisiéon del célculo, a
continuacién se presentan dos ejemplos de resoluciones donde se muestra la influencia en el nimero de
elemento y la influencia sobre los resultados.
Condiciones bajo las cuales se evalué el modelo de tubo simple con flujo cruzado:

» kaire = 26,3 - 1073[W/(m % K)] (Conductividad térmica del aire).

= Cpgire = 1007[J/(kg x K)] (Capacidad caldrica del aire) .

= paire = 1,16[K g/m3] (Densidad del aire).

s Tin = 20[degC] (Temperatura del aire).

n Toyp = —10[degC] (Temperatura de la superficie).

= u;, = 1[m/s] (Velocidad de entrada del aire).

" faire = 184,6 - 1077[Pa * s] (Viscosidad dindmica del aire).

d = 0,0254]m| (didametro del tubo).
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= z = 0,128[m] (longitud en el eje x del volumen de control).
= y =0,128[m] (longitud en el eje y del volumen de control).
= Re = 1609 (Nimero de Reynolds del modelo).

4.1. Ensayo de sensibilidad al mallado

ntfux_htgh/dTIK] [W/(m®-K)]

004

00z

ntflux_htgh/dT[K] [Wf(mz- Ky

-0.02

-0.04

-0.06 0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07
Arc-length

-0.06 -0.04 -0.02 0 002 004 006

Figura 4.1: Caso 1, malla de 1626 elementos y variacién del coeficiente convectivo sobre el perimetro del tubo.
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ntfiux_htgh/dTIK] [W/(m2-K)]

0.06 22 M

20

0.04

[
@

0.02

=
=

=
=

ntflux_htgh/eT[K] [W/(m>-K)]

-0.02

=
=

-0.04 10

o 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08
Arc-length

-0.06

-0.06 -0.04 -0.02 0 002 004 006

Figura 4.2: Caso 2, 6504 elementos y variacién del coeficiente convectivo sobre el perimetro del tubo.

ntfux_htg h/dTTK] [W/(m?-K)]
28

24

~
~

nitflux_htghy/dTLK] [W/(m2-K)]

0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08
Arc-length

Figura 4.3: Caso 3, 104064 elementos y variacién del coeficiente convectivo sobre el perimetro del tubo.

De estas simulaciones se extrajo como resultado, el flujo de calor por unidad de area a lo largo de
la longitud de arco. En el caso 1, figura 4.1 se ve claramente que la variacién es mucho mayor, que en

el segundo caso, figura 4.2, y ya en la figura 4.3 se tiene el caso ideal donde no se produce variacion a
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lo largo de la curva. Esta especie de "sierra” no tiene explicacién fisica. Se ve que no es un efecto fisico,
ya que disminuye con la fineza de la malla pudiendo eventualmente suprimirse si se usa una malla muy
fina.
De aqui se puede concluir que a mayor niimero de elementos mayor sera la precisiéon de la solucién.

El aumento del nimero de elementos esta acotado solo por la capacidad del computador, ya que a
mayor nimero de elementos mayor es el uso de los recursos del ordenador y del tiempo de resolucién,

superado un cierto limite de elementos el computador no resuelve, alegando falta de memoria *

Luego se realizé6 un grafico de la variacién del coeficiente convectivo en funcién del nimero de ele-
mentos 4.4. Se determid que superado un cierto niimero de elementos el coeficiente varia muy poco ver
tabla 4.1. Por lo tanto se puede establecer que por sobre 33.000 elementos se obtendrd una solucidén

confiable, vale decir, que el resultado final serd muy poco sensible con respecto al ndimero de elementos.

Coeficiente convectivo en funcion del numero de elementos

20

- e
; */ I, —
18,5 ‘o

——
=
* 18
z /
E 17,5 —;
= £~
= 17
=
16,5
16 ,4
X
15,5
15 T T T T T
500 20500 40500 60500 80500 100500

# Elementos

Figura 4.4: Evolucién del coeficiente convectivo en funciéon del nimero de elementos,para un nimerop de Reynolds
de 1600, ver tabla 4.1.

!Computador utilizado, AMD Sempron 2GHz y 2 GB Ram.
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Tabla 4.1: Valores obtenidos del coefiente convectivo en funcién del nimero de elementos y su diferencia porcentual.

Elementos | h [W/m2*K] | %

520 16.469 100.00 %
1626 15.702 4.88 %
2080 17.225 8.84%
6504 17.305 0.46 %
8320 18.737 7.64%
17737 19.087 1.83%
26016 19.258 0.89%
28880 19.457 1.02%
33280 19.636 0.91%
48384 19.678 0.21%
104064 19.697 0.10%

La tabla 4.1 muestra la variacién porcentual de la variacién de cada paso de elementos, es decir, a

medida que se aumentan los elementos, la diferencia se minimiza alcanzados los 33.000 elemetos.

4.2. Validacion de los coeficientes convectivos obtenidos

El output del software Comsol, permite evaluar de varias formas el coeficiente convectivo. Para la
obtencion de los coeficientes convectivos a través del programa se establecieron los siguientes modelos

de calculo.

= El primer método de célculo es el de la diferencia de temperatura logaritmica.

= Integracién de bordes (" Boundary Integration™), sobre el perimetro seleccionado.

Cada uno de estos métodos obedece a la realizacién dos determinaciones distintas del calor transferi-
do al tubo: Una midiéndolo por medio de su efecto en la temperatura del fluido y otra por integracidn
directa del flujo de calor a través de la superficie del cilindro.

Las condicones fisicas en las que se evaluaron los modelos son las planteadas anteriormente, ver

parte 4.
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Figura 4.5: Modelo de cilindro con flujo cruzado, E1 representa el volumen de control con aire a una temperatura de

20[°C] y R1 representa el volumen solido a una temperatura de -10[°C].

El valor del h empirico es de 19,42 [m;,LK] calculado con la ecuacién 2.9.

1. El primer método de calculo es mediante un balance térmico utilizando la diferencia de
temperatura logaritmica
A partir de este método se desprende el valor tedrico para este caso base. De la simulacién se puede
obtener la temperatura de salida del sistema con la cual, aplicando las formulas de la diferencia
logaritmica se obtiene el valor del coeficiente. De la simulacién se obtiene una temperatura de
salida de 19,501 [°C], lo que da un h de 19,76 [HVLVT]

2. El programa posee una funcién de integracion de bordes (” Boundary Integration”)
Si la integracién esta se aplica sobre el perimetro de la circunferencia para el flujo de calor total
normal, dividido por el perimetro y la diferencia de temperatura de la entrada y la superficie, se

obtiene el coeficiente convectivo local.
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Boundary Integration :

nt flux_htgh
(m- D - 30[K])

=19, 69]

w
mQ-K]'

. Grafico de Variables
También el programa puede graficar alguna variable que se le solicite, a lo largo de un borde
seleccionado (" Domain Plot Parameters”). En este caso se graficé el flujo de calor en [W/m2]
sobre el perimetro de la circunferencia, dividido por la diferencia de temperatura de la entrada
con la de la superficie, con abscisa longitud de arco (Arc Lenght), vale decir, sobre el eje y se
tiene el coeficiente h y sobre el eje x el perimetro de la circunferencia (2 - 7 - R). Los puntos que
componen el grafico pueden ser traspasados a Excel, y estos a su vez graficados, de manera de
poder ajustarles una funcién que represente una curva, para luego integrar la consiguiente funcién

interpolada. La funcién graficada en Comsol fue

nt fluz_htgt

30K (4.2)

donde:
= 30[K]: Diferencia de temperatura entre el aire a la entrada y la pared del tubo.

A continuacion se presenta el resumen de los resultados obtenidos:

Tabla 4.2: Tabla de valores de coeficiente tedrico obtenido por los distintos métodos de céalculo.

Coeficiente | Epirico | ATlog Integracion de
Convectivo | ATlog | Comsol | contorno Comsol
h[W/m2 K] | 19,42 19,76 19,69

Para denotar las diferencias entre los distintos modelos de célculo y la diferencia de cada uno de

ellos con el caso tedrico, se confecciond una tabla comparativa, ver tabla 4.3.

Tabla 4.3: Tabla comparativa de doble entrada de los distintos métodos de célculo.

(Columna i- Flila j)/Columna i Fila j | Valor empirico AT log Comsol Integracién de contorno Comsol
Columna i / 19.42 19.76 19.69
Valor empirico 19.42 0.0% -1.8% -1.4%
AT log Comsol 19.76 1.7% 0.0% 0.4%
Integracién de contorno Comsol | 19.69 1.4% -0.4% 0.0%

40



De esta dltima tabla se aprecia que el método A log Comsol comparado con el valor empitico,

posee una diferencia de un 1,7 %.

También se debe ver que la diferencia entre los distintos métodos de célculo, (sin considerar

el método empirico) son muy pequefias, estas diferencias varian entre un 0,4% y un 1,8 %.

Con estos resultados se demuestra que los valores que se pueden obtener de la simulacién se
apegan bastante a los resultados empiricos y que ademds los modelos de cédlculo que se estdn

utilizando tienen una cierta correlacidn.

Luego los modelos futuros deberian ser utilizados para calcular el coeficiente convectivo deberian
ser en orden de preferencia:

= Integracién de contorno Comsol

= AT log Comsol.

» Integracion funcidn con programa de célculo.
4.3. Tubo simple con flujo cruzado y distintas velocidades de entrada

En los modelos que se presentan a continuacién se utilizaron las dimensiones de los intercambi-
adores tipicos descritos en la parte 2.1, y acorde con las consideraciones de higiene de los equipos

[3], se utilizaron las mayores dimensiones descritas en la literatura.
Velocidades a utilizar:

= 1[m/s].
1,5 [m/s].

2 [m/s].
2,5 [m/s].

Didmetro de tubo: 25, 4 [mm].

Tamafio del volumen de control: 128[mm]. 2
Propiedades del aire constantes a 1 [atm] de presidn constante.

= p=1,17[24].

m3

*Dado que la separacién mayor que se describe en la literatura entre ejes de tubos es de 64[mm)], se centré el tubo

al interior de un cuadrado de lado 128[mm]| (64[mm] x 2).
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= k=26,3x 1073 1~].

Cp = 1007 %7 ).
p=184,6 x 1077[Pa - s]. [6]

Toambiente = 20[0C]
. TSuperficz'e fria — _10[00]'
4.3.1. Resultados

El coeficiente convectivo h, segln las ecuaciones 2.9, determinado de forma tedrica en funcién de

las velocidades es:

Tabla 4.4: Tabla resumen de los valores obtenidos de forma empirica y de la simulacién.

Re | u[m/s] | h empirico | h Comso A T log | h Comsol [
1609 1 19.42 19.76 19.69
2414 1.5 23.45 20.74 23.04
3219 2 26.82 22.89 24.95
4024 2.5 29.76 24.65 26.32

Coeficiente convectivo Tubo simple

29,00 /

| T

>
?\I 25,00 . - ; =t=h empirico
£ ;
= 23,00 i
3 / «li-h comsol dt log
< 21,00 -
M =h comsol Q
rz
19,00 |
17,00 T T
1 1,5 2 2,5

u[m/s]

Figura 4.6: Gréfico de los coeficientes convectivos del modelo de tubo simple.
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La figura 4.6 muestra el comportamiento que tiene el coeficiente convectivo para distintas veloci-
dades, se puede ver de manera grafica que los valores obtenidos por los dos métodos de célculo
del programa no se separan en mayor medida de aquellos obtenidos de manera empirica.

Dado que la integracidn de contorno es una determinaciéon mas directa de este pardmetro, y pre-
senta menores diferencias con el resultado empirico, se usara esa integracién en todos los casos a

analizar.
4.3.2. Campos de temperatura y velocidad

Mediante la representacion grafica de los campos de temperatura y velocidad, obtenidos de la
simulacién, es posible determinar el tipo de régimen de flujo que ocurre alrededor del cilindro, lo

que permite interpretar los resultados de transferencia de calor.

Surface: Totd temperature [°C] Maxi mo: 20.0

-0.02

-0.04

-0.06

-0.08 -0.04 -0.02 0 002 0.04 0.06 .
Mnirmo: -10.0

Figura 4.7: Distribucién de temperatura en el modelo de tubo simple con una velocidad de 1 [m/s].

Este tipo de graficos como el que se aprecia en la figura 4.7, representa de manera muy intuitiva
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el comportamiento de la temperatura en el modelo, pero para realizar un andlisis mas detallado

se requiere de un tipo de grafico que denote diferencias marcadas entre una temperatura y otra.

Max: 20
Contour: Total temperature [°C] p— Q)
=18
0.06 =17
115
=114
0.04 5
12
252
0.02
9
g
0 7
&
5
-0.02 e
et >
(-
-0.04
-}
et -3
b &
-0.06
b -5
-0.08 -0.04 -0.02 0 002 0.04 006 Mn: -10

Figura 4.8: Curvas isotermas en el modelo de tubo simple con una velocidad de 1 [m/s].

Este grafico representa las lineas isotermas del modelo donde se indica que el flujo tiene las car-
acteristicas de capa limite ya que solo hay gradientes de temperatura en la vecindad del cilindro
y en su estela. En el resto del espacio no se observan isotermas lo que implica que la temperatura
es uniforme.

Cabe destacar que el comportamiento de las curvas isotermas expresa el mismo fenomeno que se
ve en la figura 4.3(curva del coeficiente convectivo h alrededor del cilindro).

Dentro de él se puede ver un alto gradiente térmico en la parte delantera del cilindro, que coincide
con el punto de estancamiento del flujo (lineas muy juntas), este gradiente disminuye paulatina-
mente a medida que el fluido abandona el contorno del cilindro, el menor gradiente (lineas mds
separadas) se produce en la parte posterior del cilindro donde se mezclan paulatinamente el aire

enfriado por la parte posterior del tubo y el aire caliente del ambiente.

44



Ademds se genera un nuevo maximo local de alto gradiente térmico en el punto de estancamiento

trasero.

Figura 4.9: Lineas de flujo en el modelo de tubo simple con una velocidad de 1 [m/s].

El fluido que incide sobre el cuerpo tiende a seguir su contorno, hasta un cierto punto, donde even-
tualmente se separa, ese punto exacto de separacidn corresponde al punto donde se desprende la
capa limite.

Ademds aguas abajo se produce una zona de vorticidades, donde parte del flujo que se despren-

dié del contorno del cilindro tiende a retornar con sentido inverso al del flujo incidente ver figura

4.9
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Figura 4.10: Acercamiento de la figura 4.9. Con el fin de denotar los fenémenos que se producen aguas abajo del

cilindro, como lo son el desprendimiento de la capa limite y las vorticidades.

Para calcular el angulo de desprendimiento del fluido sobre la superficie del cilindo que se ve en

la figura 4.10, se utilizd el método descrito en el anexo A.2.
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4.4. Presion entorno al tubo

El comportamiento que experimenta la presién en el perimetro del cilindro esta denotado por el
grafico que se presenta en la figura 4.11. En esta figura se ve que la presién no se recupera respecto

al maximo que hay en el punto de estancamiento delantero.

Pressure [Pa]
1] T T T

Pressure [Pa]

0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06
Arc-length

0.07 0.08

Figura 4.11: Comportamiento de la presién en torno al cilindro.
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Capitulo 5

Resultados y discusion

En base los resultados obtenidos en el capitulo previo, se demostré que se requiere una malla superior a
33000 elementos como minimo, aun mas para lograr eliminar el efecto de "diente de sierra del grafico
de flujo de calor se utilizaron mas de 100000 elementos, es por esta dos razones que se establecié como

estandar una malla que contenga mas de 100000 elementos.

Se continud intentando con mallas que contuvieran mas de 100000 elementos, y se alcanzé un tope
cercano a los 120000 elementos, superado este limite el programa no logra converger arrojando error de
memoria insuficiente o un error de java. !

Ademds de utilizd un refinamiento de malla en los contornos de los tubos, con el fin de disminuir este

efecto de sierra y lograr una mayor precisién en el calculo de las variables a determinar.

Bajo la limitante del nimero de elementos se debieron establecer como modelos de simulacién in-
tercambiadores de solo 4 tubos (ver figura 5.1) y en 2D, el modelo original proponia intercambiadores
de tubos y aletas, pero esta geometria se hace imposible de representar en 2 dimensiones.

Primero se ensayard con modelos de solo 4 tubos obviando las aletas onsiderando que en el uso de
las correlaciones se evalta el h externo en funcién del Re basado en el didmetro del tubo. Luego se
intentarad crear un modelo de una aleta, simulando el espacio entre tubos para demostrar la influencia
de la aleta sobre la transferencia de calor, utilizando el mismo coeficiente encontrado para los tubos y

las aletas indistintamente.

Para los modelos de tubos simples se crearon 6 geometrias distintas dependientes de 3 pardmetros,
distancia vertical (St), distancia horizontal (Sl) y didmetro (D).

Por ende las simulaciones serdn dependientes de estos tres parametros y sobre estos 3 se planteard una

17 java.null.exception.array.out.of.bondary”
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ecuacion que pueda predecir el comportamiento del coeficiente convectivo.

Sl

Figura 5.1: Modelo base que permite converger a una solucién confiable con una gran densidad de elementos.

Las dimensiones escogidas fueron las expuestas [2] en la literatura, aquellas que producen un mayor

distanciamiento entre tubos.

» Stl: 64 [mm]

St2: 48 [mm]

SI1: 64 [mm]

SI2: 48 [mm]

D1: 25,4 [mm]

D2: 19,1 [mm]
Las combinaciones de modelos son:
= St1 SI1 D1

Stl SI2 D1
St2 SI2 D1

St1 SI1 D2

St2 SI1 D2

St2 SI2 D2
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Figura 5.2: Modelos de intercambiadores, dimensiones en [mm].

Los parametros fisicos con los que se ejecutaron las simulaciones son:
K

= p=1, 17[m—§}.

" k=26,3x 10735

m-OK

Cp = 1007 %o ).
p=184,6 x 107 "[Pa - s]. [6]

® Tombiente = QO[OC]
- TSuperficie fria = _10{00]'

Se simulé con nimeros de Reynolds en el rango de 1200 y 10000, ver tabla 5.1.
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Tabla 5.1: Tabla de valores de la velocidad de entrada del nimero de Reynolds resultante.

D1 (25,4 [mm]) | D2 (19,1 [mm])
u [m/s] Re u [m/s] Re

1 1610 1 1211
2 3220 2 2421
3 4830 4 4842
6 9659 8 9685

La siguiente tabla muestra la cantidad de elementos y tiempo que demoré cada modelo en converger.

En cada uno de los modelos simulados se utilizé un refinamiento en la malla circundante a los tubos.

Tabla 5.2: Tabla elementos y tiempos de resolucién de los modelos

Modelo | Cantidad de elementos | Tiempo de resolucién [s] | Tiempo de resolucién [h]
St1SI1D1 108554 46327 12.9
St1S12D1 106782 49298 13.7
St2SI2D1 110304 51012 14.2
St1SI1D2 118206 47271 131
St2SI1D2 113940 52714 14.6
St2S12D2 111856 35193 9.8

5.1. Modelos

En esta seccidn se presentan los modelos de intercambiadores que lograron converger y que a la vez
entregaron valores fisicos légicos. Cada modelo conlleva una serie de graficos y tablas de resultados.
Se establecié como criterio de convergencia cuando el programa en su pantalla de iteracién muestra un
error con pendiente negativa, es decir, el error tiende a cero en un escala logaritmica, a medida que va

en aumento el nimero de iteraciones, ver figura 5.3.
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Segregated solver

Group 1
—— Group 2
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Error
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Iteration number

Figura 5.3: Grafico de convergencia que indica el avance de la convergencia del programa, se aprecia la disminucién

del error en una escala logaritmica en funcién del nimero de iteraciones.

Entre los graficos:

= Campo de temperaturas en la superficie del modelo.

= Curvas isotermas de temperatura.

= Lineas de flujo del fluido.

= Comportamiento del coeficiente convectivo en funcién de la velocidad.

Como los resultados graficos y numéricos son similares en todos los modelos el andlisis de ellos se

realiza al final del capitulo con el objetivo de tener una vision global de los resultados.
5.2. Stl1 SI1 D1

» Stl: 64[mm] (Separacién en vy.)

» SI1: 64[mm] (Separacién en x.)

» D1: 25,4[mm] (Diametro de los tubos.)
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Figura 5.4: Malla del modelo St1 S11 D1, con 103712 elementos.

La figura 5.4, representa la malla que se utilizé para resolver el modelo St1 SI1 D1. El resto de la
mallas de los otros modelos siguen el mismo patrén, es decir, una malla densa cercana a los 100.000
elementos y con refinamiento en las zonas de interés, en este caso, la malla debe poseer un refinamiento

en las zonas cercanas a los tubos, puesto que es el area que representa la zona de interés para el estudio.
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Mam 2.322
u_in{1)=1 Suface: Velocity field [m/s]

Mir: 1.625e-5

Figura 5.5: Campo de velocidades del fluido en modelo St1 SI1 D1.

En la figura 5.5 se ve el campo de velocidades del fluido representado por colores, el fluido fluye
libremente desde la izquierda hacia la derecha con velocidad uniforme de 1 [m/s], hasta que se encuentra
con el primer tubo, en el primer punto donde el fluido toma contacto con el tubo se produce un punto
de estancamiento en que la velocidad tiende a cero, luego de ello a medida que el fluido comienza a
recorrer la superficie del tubo se produce un aumento en su velocidad inducido por el aumento de presién
que produjo el estancamiento, ver figura 5.6.

El aumento de velocidad alcanza un maximo cuando la presidén es minima, esto es en el contorno del
tubo a unos 90° aproximadamente del punto de estancamiento, luego se produce el desprendimiento de
la capa limite, dando origen a las vorticidades, por ende el fluido que queda atrapado en las vorticidades
tiende a cambiar su direccién, donde se vuelve a producir un minimo local en la velocidad con un con-

siguiente aumento en la presion.



El resto del fluido que no se ve involucrado en estos fendmenos se ve influenciado en menor medida
y se aprecian los mismos fenémenos de aumentos y disminuciones de velocidad y presién cuyo efecto

disminuye a medida que se aleja de los cilindros.

El flujo que incide sobre el segundo cilindro, viene con un comportamiento anémalo influenciado por
presencia del primer cilindro, es por esto que se puede ver un punto de estancamiento mas difuso seguido
de una zona de disminucién de velocidad mas extensa que en el primer cilindro, esto por las razones
vistas anteriormente producen un menor aumento de presiéon por lo tanto la zona donde la aceleracidn
que se le inducird al fluido serd menor, esto se puede apreciar en la figura 5.5, al comprar las zonas
de color rojo intenso ubicadas en los 90° grados, la del segundo cilindro es de un color menos inten-

so lo que indica una menor velocidad, y en la figura 5.6, se aprecia el mismo fendmeno pero con la presién.
Estos fendmenos descritos se produjeron en todos los modelos con todas las velocidades, la dnica

diferencia notable entre uno y otro es la intensidad de las aceleraciones, desaceleraciones de velocidad,

y aumentos,y disminuciones de presién.
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u_n{1)=1 Surface: Pressure [Pa] Max: 1,417

05

-1.5

-2

Min: 2132

Figura 5.6: Campo de presiones del fluido en modelo St1 Sl1 D1.
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u_in(1)=1 Surface: Temperature [°C] Max: 19 854
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Figura 5.7: Distribucién de la temperatura del fluido en modelo St1 Sl1 D1.

La imagen en la figura 5.7 representa el campo de temperatura que se genera en el modelo, se puede
apreciar, que el aire que incide sobre los tubos lo hace a una temperatura de 20[°C] (representada por
el color rojo).El contorno del tubo se encuentra a -10[°C] y no se alcanza a apreciar un gran cambio de
temperatura, puesto que este tipo de graficos no permite notar ciertas diferencias en algunos sectores,

dado que difumina los cambios matizando la superficie con los colores.

Una vez que el aire caliente llega a la zona de la estela se aprecian mayores cambios de temperatura (o
un mayor gradiente de temperatura), este fenémeno de mayor diferencia de temperatura es producto de
la turbulencia, el aire que se queda re circulando aguas debajo del tubo deja de tener contacto con la
masa caliente de aire incidente y se refrigera con la seccién de superficie del tubo que no es impactada
directamente con la corriente de aire caliente, por ende se produce un frente de aire frio a la salida del
primer tubo. Ya en el segundo tubo el aire que incide directamente es el que viene ya enfriado por el

primer tubo y es por esto que no hay un gradiente térmico tan alto, con lo que se pueden apreciar las

27



diferentes temperaturas locales.
En las zonas del segundo tubo que se encuentran paralelas al fluido (aproximadamente a los 90°) se
puede apreciar que la zona de gradiente térmico es mds ancha, esto producto de que parte del aire

incidente viene enfriado por el primer tubo.

u_in(1)=1 Contour: Termperature [°C] Max: 19.148
===119.148
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003 17737
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Figura 5.8: Curvas isotermas del fluido en el modelo St1 Sl1 D1.

De estas curvas isotermas de la figura 5.8 podemos decir que se produce un gradiente normal de
temperatura muy alto en el punto de estancamiento delantero del primer tubo, que es precedido por un
segundo maximo local en la parte trasera del tubo en un segundo punto de estancamiento, pero con un

gradiente menor que el primero.
Ademads se trata de un flujo turbulento puesto que hay caracteristicas de capa limite presentes en

los gradientes térmicos laterales. Se puede ver que el grosor de la capa limite es mayor en el segundo

tubo esto por la mayor separacién de la lineas isotermas.

o8



El gradiente térmico que se produce en el punto de estancamiento delantero del segundo tubo es
mucho menor esto pues la influencia de la menor temperatura incidente, este fenémeno provoca que el

flujo de calor sobre el segundo tubo sea menor y por ende el coeficiente convectivo también lo sera.

También se puede notar que entre filas no hay interaccién de las curvas isotermas esto pues la sep-
aracion existente entre ellas. En la figura al no existir mds curvas o lineas se asume que la temperatura

permanece constante, fendmeno que se ve entre las filas.

Figura 5.9: Lineas de corriente en el flujo del modelo St1SI1D1.

Por la velocidad del fluido y el didametro de los tubos podemos ver en la figura 5.9 las lineas de
flujo que recorren los cilindros, en el punto de estancamiento se produce un brusco cambio de direccién

provocando los fenémenos ya descritos y aguas abajo se pueden ver las vorticidades generadas.

Ademds la separacién entre el tubo 1 y el tubo 2 no es suficiente como para que el fluido se vuel-
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va a incorporar, en una sola linea, llegando de manera irregular al punto de estancamiento del segundo
cilindro. Dado que se trata de un flujo turbulento se produce un desprendimiento de la capa limite de

manera tardia en ambos casos con un angulo superior a los 90°, que seria el caso de flujo laminar.

Coeficiente convectivo h St1 SI1 D1

60,00

50,00
= -
i -
N
T 4000 / —k—McQuiston
E ——htubo 1.1
- —4—h tubo 1.1

—d—h promedio

20,00 - T
1600 2600 3600 4800 5600 6600 7600 8600 9600

Reynolds

Figura 5.10: Gréfico comparativo de del coeficiente convectivo entre los valores del programa y las ecuaciones

empiricas, para distintas velocidades de flujo de entrada en el modelo St1SI1D1.

El comportamiento del coeficiente convectivo promedio del modelo es bastante similar al caso de
empirico con el que se estd comparando, salvo para niimeros de Reynolds mayores donde las distancias
entre ambos métodos aumenta.

Inclusive la pendiente se mantiene para ambos casos hasta los Re 5000, pasado este valor el coeficiente

medio de las simulaciones disminuye su pendiente.

5.3. Stl1 SI2 D1

Stl: 64[mm] (Separacién en vy.)

SI1: 48[mm] (Separacién en x.)

D1: 25,4[mm] (Didmetro de los tubos.)
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u_in(1)=1 Contour: Temperature [°C] Max: 19.159
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Figura 5.11: Curvas isotermas del fluido en el modelo St1S12D1.

En este caso podemos ver que la separacidén entre tubos no es lo suficiente y el grosor de la capa
limite que se ven en el gradiente normal de temperatura es mayor en el segundo tubo, mucho mds que
en modelo revisado anteriormente, esto se verd reflejado en que la diferencia entre el coeficiente local
del primer tubo con el del segundo serd menor que la del caso anterior. Por ende si los coeficientes de los
tubos 1 fueran iguales este segundo modelo seria mas ineficiente que el primero dado que su coeficiente

global seria menor.
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Figura 5.12: Lineas de corriente en el flujo del modelo St1S12D1.

Por el efecto de la cercania y didmetro de los tubos, los vértices provocados por la estela del primer
tubo, inciden directamente sobre el segundo tubo provocando que el flujo frio se quede re circulando en
vez de enfriar el aire circundante.

También podemos ver que en ambos dos cilindros, la capa limite se desprende en angulos muy similares.
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Coeficiente convectivo h St1 SI2 D1
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Figura 5.13: Grafico comparativo de del coeficiente convectivo entre los valores del programa y las ecuaciones

empiricas, para distintas velocidades de flujo de entrada en el modelo St1SI12D1.

Ahora bien, en este modelo el coeficiente promedio dista mucho en comparacién con el modelo de

McQuiston, solo hay una leve similitud hasta en Re de 3000 y luego de eso la pendiente y distancia se

incrementan.
Esta diferencia se podria explicar dado que al parecer este modelo no es muy eficiente y por ende esta

configuracién de geometria no deberia ser considerada para un diseno de evaporador

5.4. St2 SI12 D1

Stl: 48[mm] (Separacién en vy.)

SI1: 48[mm] (Separacién en x.)

D1: 25,4[mm] (Didmetro de los tubos.)

63



Contour: Temperature [°C] Max: 19.17
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Figura 5.14: Curvas isotermas del fluido en el modelo St2521D1.

Aqui nuevamente la separacién entre tubos no es lo suficiente y el grosor de la capa limite que se ven
en el gradiente normal de temperatura es mucho mayor en el segundo tubo, por lo tanto, la diferencia
entre el coeficiente local del primer tubo con el del segundo serd mayor.

Pero ademds la primera fila estd muy préxima a la segunda, lo que provoca que las curvas isotérmicas
de ambas filas se vean involucradas, credndose un pequeiio gradiente entre filas, lo que podria generar
que los tubos que precedieran a estos primeros dos tuvieran un coeficiente aun menor potenciado por

este gradiente entre filas.

De todos los modelos simulados este es el que produce el mayor grosor de capara limite sobre el

segundo tubo.
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Figura 5.15: Lineas de corriente en el flujo del modelo St2521D1.

La cercania y didmetro de los tubos, provoca que las vorticidades del primer tubo incidan sobre el
primero, y en la figura se puede ver que la incidencia del flujo sobre el segundo es muy irregular.
Los dngulos de desprendimiento de la capa limite superan los 150° y 140° respectivamente para cada

tubo, siendo este modelo aquel que posee los mayores dngulos de retraso de desprendimiento.
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Figura 5.16: Grafico comparativo de del coeficiente convectivo entre los valores del programa y las ecuaciones

empiricas, para distintas velocidades de flujo de entrada en el modelo St2521D1.

Pese a todas las anomalias del punto de vista del flujo sobre los cilindros, el modelo se apega suma-
mente bien al modelo de comparacién, manteniendo la misma pendiente y solo unos 10 puntos por

debajo.

5.5. Stl1 SI1 D2
= Stl: 64[mm] (Separacién en y.)
= SI1: 64[mm)] (Separacién en x.)
= D1: 19,1[mm] (Didmetro de los tubos.)
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u_in(1)=1 Contour: Temperature [°C] Max; 19.17
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Figura 5.17: Curvas isotermas del fluido en el modelo St1S11D2.

Por la gran separacién entre tubos y menor didmetro, los espesores de capa limite son muy similares,
lo que llevaria a pensar que sobre el segundo tubo se deberia formar un punto de estancamiento con
el mismo o muy parecido gradiente térmico del primero, pero esto no ocurre pudiendo verse que el

gradiente térmico es mucho menor en este punto de estancamiento.
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Figura 5.18: Lineas de corriente en el flujo del modelo St1S11D2.

Las vorticidades que se producen aguas abajo son de menor intensidad dado el menor didmetro,
sumado a gran separacién entre tubos, podemos ver que el flujo que llega a incidir sobre el segundo

tubo los hace de manera natural, es decir, sin la influencia de vorticidades generadas por algin obstéculo.
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Coeficiente convectivo h St1 SI1 D2
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Figura 5.19: Grafico comparativo de del coeficiente convectivo entre los valores del programa y las ecuaciones

empiricas, para distintas velocidades de flujo de entrada en el modelo St1S11D2.

Hasta el Reynolds de 5000 podemos decir que ambos métodos tienen el mismo comportamiento,

sobre este nivel tenemos un leve cambio de pendiente del modelo calculado lo que lleva a incrementar
la diferencia hacia los Reynolds mayores.
5.6. St2 SI1 D2

» Stl: 48[mm] (Separacién en vy.)

» SI1: 64[mm)] (Separacién en x.)

= D1: 19,1[mm] (Diametro de los tubos.)
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u_in(1)=1 Contour: Temperature [GC] Max; 19,173
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Figura 5.20: Curvas isotermas del fluido en el modelo St2S11D2.

Las separacion entre curvas isotermas aguas abajo del primer tubo, denotan un gradiente térmico
que decrece paulatinamente hasta encontrarse con el segundo tubo. No asi el gradiente aguas abajo del

segundo tubo que es mas pronunciado.

Permanece la caracteristica de un grosor de capa limite similar entre ambos tubos, siempre siendo

menor la del primero.
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Figura 5.21: Lineas de corriente en el flujo del modelo St2S11D2.

Si comparamos el efecto de vorticidad del primer tubo con el del segundo, veremos que este Gltimo
tiene una vorticidad de mayor tamafio en su salida, pese a que recibe un flujo casi idéntico que al del
primer tubo, la lineas incidentes se tienden a restituir casi por completo a antes de impactarlo. Otro
fendmeno que se puede apreciar el que a pesar de las diferencias en los tamanos de los vértices los

angulos de escape de la capa limite son similares.
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Coeficiente convectivo h St2 SI1 D2
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Figura 5.22: Grafico comparativo de del coeficiente convectivo entre los valores del programa y las ecuaciones

empiricas, para distintas velocidades de flujo de entrada en el modelo St2S11D2.

Al igual que en caso anterior tenemos un comportamiento del coeficiente convectivo muy similar
al del modelo de comparacién, salvo que el comportamiento se mantiene parecido solo hasta los 3000,

luego de ello va en aumento la diferencia.
5.7. St2 SI2 D2

» Stl: 48[mm] (Separacién en vy.)

» SI1: 48[mm] (Separacién en x.)

= D1: 19,1[mm] (Diametro de los tubos.)
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u_in(1)=1 Contour: Temperature [°C] Max: 19,193
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Figura 5.23: Curvas isotermas del fluido en el modelo St2S12D2.
A pesar de tratarse de un didametro menor la cercania entre tubos provoca los fendmenos ya descritos

en los casos donde el didmetro era caracterizado por D1, engrosamiento de la capa limite y grandes

gradientes térmicos.
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Figura 5.24: Lineas de corriente en el flujo del modelo St2S12D2.

Nuevamente la cercania entre tubos produce que el flujo incidente sobre el segundo tubo sean los
vortices provocados por el primer tubo, se puede ver un flujo incidente sobre el tubo 2 sumamente

irregular.
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Figura 5.25: Grafico comparativo de del coeficiente convectivo entre los valores del programa y las ecuaciones

empiricas, para distintas velocidades de flujo de entrada en el modelo St2SI12D2.

Los coeficientes convectivos en Reynolds bajos tienen valores similares y entre los 2000 y 4000 se
produce una disminucién en la pendiente que posteriormente se pronuncia igualdndose a la del modelo
de comparacién. Ademds a los 10000 se produce un incremento en la diferencia entre los coeficientes

convectivos del tubo 1 y del tubo 2.
5.8. Figuras de lineas de flujo

En las figuras 5.9, 5.15, 5.18, 5.12, 5.21 y 5.24, de lineas de flujo se puede apreciar el desprendimiento
de la capa limite, en general el desprendimiento ocurre pasados los 140° (considerando como 0° el punto
de estancamiento, ubicado en el extremo del tubo que primero se encuentra con el fluido incidente).
Si vemos un flujo con un Reynolds=80, veremos que el desprendimiento de la capa limite se produce
mucho antes, cercano a los 80°, esto a su vez genera una estela ancha, sumado a esto ultimo se puede
ver que la capa limite de las simulaciones se retrasa en desprenderse, por lo que se puede inferir que los
modelos trabajan en régimen turbulento.

Aguas abajo de cada tubo también se puede ver claramente la formacion de vértices producto del
desprendimiento de la capa limite.
Se confeccioné una tabla que agrupa los dngulos exactos en los que la capa limite se desprende de la

superficie del tubo. (EI método de obtencién de estos valores es el expuesto en el anexo A.2)
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Tabla 5.3: Angulos de desprendimiento de la capa limite por modelo simulado. Con 6; y 02 dngulos de

desprendimiento de la capa limite del tubo 1.1 y del tubo 1.2 respectivamente.

| St1SI1D1
U[m/s] L1[m] L2][m] R [m] 01 62
1 0.0328 0.03065 0.0127 147.98 138.28
2 0.0327 0.03065 0.0127 147.53 138.28
3 0.0327 0.0308 0.0127  147.53 138.95
6 0.0332 0.031 0.0127  149.78 139.86
| St1SI11D2
U[m/s] L1[m] L2][m] R [m] 01 62
1 0.0252 0.0234  0.00955 151.19 140.39
2 0.0251 0.0234 0.00955 150.59 140.39
4 0.0252 0.0236  0.00955 151.19 141.59
8 0.0255 0.0239  0.00955 152.99 143.39
| St1S12D1
U[m/s] L1[m] L2][m] R [m] 61 62
1 0.0313 0.0312 0.0127  141.21 140.76
2 0.0313 0.0313 0.0127 141.21 141.21
4 0.0314 0.0314 0.0127 141.66 141.66
8 0.0318 0.0316 0.0127  143.47 142.56
| St2511D2
U[m/s] L1[m] L2[m] R [m] 01 02
1 0.0254  0.02365 0.00955 152.39 141.89
2 0.0254  0.02375 0.00955 152.39 142.49
4 0.0256 0.0248 0.00955 153.59 148.79
8 0.02595 0.02414 0.00955 155.69 144.83
| St2S12D1
U[m/s] L1[m] L2][m] R [m] 01 02
1 0.0313 0.0312 0.0127  141.21 140.76
2 0.0313 0.0313 0.0127 141.21 141.21
4 0.0314 0.0314 0.0127 141.66 141.66
8 0.0318 0.0316 0.0127  143.47 142.56
| St2512D2
U[m/s] L1[m] L2][m] R [m] 01 02
1 0.0244 0.0238  0.00955 146.39 142.79
2 0.0244 0.0238 0.00955 146.39 142.79
4 0.0246 0.024 0.00955 147.59 143.99
8 0.0248 0.0242  0.00955 148.79 145.19
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Tabla 5.4: Angulos promedio de desprendimiento de la capa limite. Con 6; y 0 éngulos de desprendimiento

promedio de la capa limite del tubo 1.1 y del tubo 1.2 respectivamente.

U [m/s] 01 02
1 146.72 140.81
2 146.55 141.06
3 147.52 138.95
4 147.13 143.53
6 149.78 139.85
8 148.87 143.70
Max 155.69 148.79
Min 141.21 138.28

5.9. Figuras de curvas isotermas

En las figuras 5.8, 5.14, 5.17, 5.11, 5.20 y 5.23, de las curvas isotérmicas de los intercambiadores,
demuestran los cambios de gradiente térmico que se producen en el flujo que circunda los tubos, en
general mientras mas separadas se encuentren las curvas, menor serd el gradiente térmico, esto reafirma
el hecho que los tubo que se encuentran mas préximos hacia la salida del flujo poseen un menor
coeficiente convectivo. Por otro lado la cara del tubo que se enfrenta directamente con el flujo entrante

posee una brusca caida de temperatura (curvas isotermas muy juntas).
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Capitulo 6

Aletas

Debido a las dificultades de modelar un caso convectivo tridimensional, el problema de las aletas
debid tratarse en forma desacoplada de los tubos.
Se simularon 3 casos de conduccién de calor en la aleta, cada uno de ellos con distinto espesor. La
simulacién en particular se realizé sobre la base del modelo St1 SI1 D1, vale decir, separacién entre

tubos horizontales 64[mm], separacién entre tubos verticales 64[mm] y didmetro de los tubos 25,4 [mm].

Los espesores de aletas utilizados son:

» e=0,1 [mm].
= e=0,2 [mm].

» e=0,4 [mm].

La geometria de la aleta se puede apreciar en la figura 6.1.
Se representa una seccién de aleta limitada por 4 tubos. Los arcos circulares de las esquinas repre-
sentan las zonas de contacto con los tubos. Suponiendo un contacto térmico perfecto las temperaturas

en esas zonas seran iguales a la de la pared del tubo.

Los bordes superior e inferior de la region de la aleta analizada se consideran superficies de simetria de
temperatura. En tanto, en las zonas de entrada y salida se consideran como una temperatura impuesta
y flujo de calor convectivo, que queda por la evolucién de la temperatura y velocidad del aire que recorre

la aleta.
Se resuelve la ecuacién de conduccién para aletas planas de tres espesores, y hechas en Aluminio.

El coeficiente convectivo alrededor de la superficie de la aleta se considera igual al determinado sobre

el tubo para la misma situacién geométrica. Se aplica este coeficiente a las dos caras principales.
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Figura 6.1: Dimensiones de la aleta estudiada.

Se simulé la situacidn que ocurre en un espacio simétrico entre aletas, ver figura 6.2. Es espacio
entre aletas se fij6 de manera de utilizar la misma distancia para los 3 casos, la distancia utilizada fue
2,6 [mm].
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Figura 6.2: En rojo la regién del intercambiador que es representada en las simulaciones de aletas.

Las condiciones fisicas de los modelos, son las mismas que se utilizaron para las simulaciones de los

intercambiadores.

Las propiedades fisicas de las aletas corresponden a las del aluminio:
w kg = 237[W/(m * K)] (Conductividad térmica del Aluminio).
» Cp a1 =903[J/(kg = K)] (Capacidad caldrica del Aluminio) .
» p 4 = 2703[Kg/m3] (Densidad del Aluminio).

Para probar la eficiencia de la aleta se utilizaron los coeficientes convectivos determinados en las

secciones anteriores, como los coeficientes promedios de conveccién sobre las placas.

Ademads cada modelo fue evaluado con 4 velocidades de entrada cada una con su respectivo coefi-

ciente convectivo.

En todas las figuras de curvas isotermas que se presentaran de la aleta el aire caliente fluye desde
la izquierda hacia la derecha, lo que es consecuente con la caida en el gradiente térmico en todas las
figura, esto se puede ver puesto que la separacién de las curvas que se encuentra al lado izquierdo estédn

mas juntas que las del lado derecho.
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6.1. Aleta espesor 0,1 [mm)]

Imagen de la malla correspondiente a la simulacién, figura 6.3

Figura 6.3: Malla correspondiente a la simulacién de la aleta de espesor de 0,1 [mm)].

A continuacién se presentan la secuencia de gréaficos de las curvas isotermas sobre la aleta en su

plano medio. En este caso se veran las situaciones de las 4 velocidades estudiadas.
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Figura 6.4: Curvas isotermas producidas en la aleta de espesor 0,1 [mm] con una velocidad de entrada del aire de 1

[m/s]].

En cada una de las cuatro esquinas de la figura 6.4 se aprecia un cuarto de circunferencia, este
espacio representa el lugar por donde pasan los tubos, lo que se mantienen su pared a temperatura
constante de -10 [°C], a continuacién de ellos de manera circunferencial se puede ver la primera curva
isoterma de aproximadamente -9 [°C], aquellas curvas que se encuentran en el lado izquierdo tienen una
leve inclinacién hacia la entrada del aire, en particular hacia el punto donde nacen la mayoria de las
curvas, este fendmeno se produce por el gran gradiente térmico (Aire entrando a 20°[C] y los tubos a
-10°[C]).

Avanzando hacia la derecha, las curvas se van abriendo lo que quiere decir que el gradiente térmi-

co va disminuyendo, hasta llegar al minimo que se produce en los dos tubos del lado derecho.
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Figura 6.5: Curvas isotermas producidas en la aleta de espesor 0,1 [mm] con una velocidad de entrada del aire de 2

[m/s]].

A medida que aumenta la velocidad de entrada del fluido, las curvas isotermas mas lejanas de la
entrada se van separando entre si, esto quiere decir que mas hacia el centro de la placa hay un descenso
en el gradiente térmico, pero en la entrada se mantiene constante el gradiente, este fendmeno se puede

apreciar comparando las figuras 6.4 con 6.5.
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Max: 20
Iscsurface: Temperature ['C] p— o g
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Figura 6.6: Curvas isotermas producidas en la aleta de espesor 0,1 [mm] con una velocidad de entrada del aire de 3

[m/s]].

En la figura 6.6, nuevamente podemos ver que el gradiente de temperatura se mantiene constante
hacia la entrada y va disminuyendo su diferencia a medida que se avanza por la aleta, pero ademas
podemos apreciar que las curvas de temperatura que nacen de manera concéntrica de los tubos de la
derecha se apegan mads hacia su origen en comparacién con la figura anterior, esto nos indica que hay
un aumento en el gradiente térmico, lo que es consecuente con el aumento de la temperatura promedio

de la placa.
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Max: 20
Isosurface: Temperature [1C] =183
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Figura 6.7: Curvas isotermas producidas en la aleta de espesor 0,1 [mm] con una velocidad de entrada del aire de 6

[m/s]].

Finalmente, esta ultima figura (6.7), no presenta muchas diferencias con respecto a las otras tres,
se aprecian los mismos fenémenos descritos anteriormente, con la tnica diferencia que la dltima curva
con origen en el lado izquierdo (Entre -2[°C] y -4[°C]), comienza a abrirse hacia los costados, visto de
otra forma pierde su redondez”, y ademds se expande pronunciadamente hacia el lado derecho, lo cual
el consecuencia del aumento promedio de la temperatura de la placa y nos indica que el gradiente de

temperatura decae de forma muy paulatina hacia la salida del aire.
6.2. Aleta espesor 0,2 [mm)]

Para los otros dos casos de aletas no se incluyeron las figuras que representan las curvas isotermas
para las 4 velocidades del flujo, solo se incluyé la primera (velocidad de entrada 1[m/s]), puesto que el

tnico fenédmeno que diferencia las figuras de distinta velocidad es que a mayor velocidad, mayor es la
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separacion entre las curvas, por ende menor gradiente térmico en la aleta.

Max: 20

Iscsurface: Temperature ['C]
[ 18 .4

a8

EE

24

Figura 6.8: Curvas isotermas producidas en la aleta de espesor 0,2 [mm] con una velocidad de entrada del aire de 1

[m/s]].

En esta figura 6.8 podemos apreciar los mismos fenémenos descritos en las anteriores figuras pero con
la diferencia que las curvas isotermas tienen un mayor gradiente, tienden a estar mads juntas, esto pues
el mayor groso de la aleta hace que exista una mayor superficie de contacto con los tubos provocando
una mayor transferencia de calor. Este fendmeno se confirma al ver que las curvas isotermas del lado
derecho son de un mayor radio que en las figuras anteriores, ésea hay una mayor porcién de la aleta que
se encuentra a una temperatura mas cercana a la del tubo.

Este fenémeno se acentda aun mas en la aleta de grosor 0,4[mm], ver figura 6.9.
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6.3. Aleta espesor 0,4 [mm]

Max: 20
Iscsurface: Temperature ['C] p— g o

=114 .6

74

ER:

0.2

Min: -10.6

Figura 6.9: Curvas isotermas producidas en la aleta de espesor 0,4 [mm] con una velocidad de entrada del aire de 4

[m/s]].
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6.4. Resultados

Tabla 6.1: Tabla de resultados de las temperaturas medias sobre la superficie de las aletas.

u [m/s] h TI°K] T[°C] n

Aleta 0.1 1 20.9 268.86 -4.29 0.81
2 29.1 270.63 -2.52 0.75

3 33.8 271.04 -2.11 0.74

6 43.4 271.76 -1.39 0.71

Aleta 0.2 1 20.9 268.35 -4.8 0.83
2 29.1 269.18 -3.97 0.80

3 33.8 269.62 -3.53 0.78

6 43.4 270.4 -2.75 0.76

Aleta 0.4 1 20.9 265.42 -7.73 0.92
2 29.1 265.81 -7.34 0.91

3 33.8 266.02 -7.13 0.90

6 43.4 266.38 -6.77 0.89

Tubo 1 263.15 -10 1.00

2 263.15 -10 1.00

3 263.15 -10 1.00

6 263.15 -10 1.00

La eficiencia de la aleta se define por la siguiente ecuacién:

_Q’/’eal_ hA(T_Too)
7 Qideal h-A- (Ttubo - Too)

donde:

= h: Coeficiente convectivo del aire entorno a la superficie de la aleta [W/m? - K].

A: Area de la aleta [m?].

T: Temperatura promedio en la placa [°C]..

Too: Temperatura del ambiente [°C].

Tiupo: Temperatura de la pared del tubo [°C].
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Temperatura media sobre la aleta en funcién de la velocidad de
entrada
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Figura 6.10: Graficos de las temperaturas promedio sobre las aletas en funcién de la velocidad de entrada del aire.

La temperatura media en la aleta es una medida de la efectividad de ésta. Mientras mas baja sea
esta temperatura, mayor es la diferencia de temperatura que hace posible la transferencia de calor desde

el aire a la aleta y de ahi al tubo y al refrigerante.

Como era de esperar, la temperatura media aumenta con la velocidad del aire. Esto se confirma en
los graficos de isotermas en que se observa una mayor penetracién de las isotermas a lo largo del eje

horizontal cuando mayor es la velocidad.
Ademds, la temperatura media es menor cuanto mas gruesa sea la aleta, debido a la mayor facili-
dad de conduccién de calor en direccidén paralela a las caras de la placa. Esto haria recomendable usar

mayores espesores, aunque esto estd limitado en la practica por el peso de las aletas resultantes.

A pesar de lo anterior, aun con las aletas de 0.1 mm, la temperatura media no superd los 0°C, asegurando

una diferencia de al menos 20°C con el aire, lo que hace que esta superficie sea bastante efectiva.
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Eficiencia de las Aletas
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Figura 6.11: Graficos de las eficiencias de las aletas en funcién de las temperaturas de entrada.

En los casos analizados las aletas tienen eficiencias por sobre 70 % en todos los casos, llegando a

superar el 90 %, ver figura 6.11.
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Capitulo 7

Analisis de resultados

Valores obenidos de las simulaciones:

Tabla 7.1: Coeficientes convectivos obtenidos de las simulaciones en COMSOL h[W/m? - K]

Modelo u [m/s] Re h h Tubo 1.1 | h Tubo 1.2 | Ap[Pad]
St1S11D1 1 1609.9 | 20.872 24.034 17.710 0.591
2 3219.7 | 29.077 32.671 25.483 2.119

3 4829.6 | 33.829 37.858 29.801 4.428

6 9659.1 | 43.383 45.622 41.144 15.211

St1S12D1 1 1609.7 | 21.312 24.548 18.076 0.560
2 3219.7 | 25.742 28.105 23.379 2.054

3 4829.6 | 27.468 29.220 25.717 4.434

6 9659.1 | 29.301 30.177 28.426 16.353

St2S12D1 1 1609.9 | 22.244 23.976 20.512 0.302
2 3219.7 | 25.752 28.112 23.391 1.115

3 4829.6 | 27.324 30.657 23.991 3.821

6 9659.1 | 42.134 47.776 36.492 14.416

St1S11D2 1 1210.6 | 22.596 24.219 20.973 0.353
2 2421.1 | 32.928 35.673 30.183 1.207

4 4842.3 | 42.072 45.432 38.711 4.117

8 9684.5 | 53.012 53.619 52.406 13.946

St2S11D2 1 1210.6 | 21.521 24.572 18.470 0.333
2 2421.1 | 28.481 31.977 24.985 1.132

4 4842.3 | 35.250 39.315 31.185 3.886

8 9684.5 | 51.661 57.183 46.140 13.446

St2S12D2 1 1210.63 | 21.649 24.309 18.989 0.041
2 2421.1 | 27.386 29.417 25.354 1.156

4 4842.3 | 33.470 33.670 33.270 2.593

8 9684.5 | 59.427 63.380 55.474 12.265
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En esta dltima tabla (Tabla 7.1), se puede apreciar que el coeficiente del primer tubo, el que enfrenta
el flujo es mayor que el del segudo tubo, tal como se ve por en las figuras de las curvas isotermas de las
simulaciones.

También podemos ver que la caida de presidén es mayor a medida que la velocidad de entrada es mayor.
7.1. Regresion Lineal

Los valores de los coeficientes convectivos calculado con el programa COMSOL fueron conjugados
todos juntos en una interpolacién lineal para determinar una correlacién dependiente de ciertos pardmet-
ros.

Estos parametros corresponden a las dimensiones geometricas del modelo (Distancia entre tubos y di-

ametro) asi como tambien del nimero de Reynolds.

Basandose en las correlaciones conocidas se encuentra que las ecuaciones caracteristicas siguen la forma:
j=A-XP X7 X7

Cabe destacar que estas correlaciones conocidas son adimencionales, por ende la correlacién a determi-

nar no debe quedar en funcién de ninguna unidad.

7.1.1. Correlacion del h promedio del evaporador

Los coeficientes influyentes en la regresion son el area, la separacion entre tubos y el Reynolds. Para
determinar cudles de los coeficientes de los que se disponen son lo que tiene mayor influencia sobre los
resultados, se utilizo la funcién ”coef.de.correl” en Excel, funcién que indica con un rango entre [-1, 1]
la relevancia o peso que tiene un determinado parametro sobre un resultado, siendo -1 y 1 el indicador

de mayor relevancia y 0 el de menos. Se evaluaron lo siguientes pardmetros.

Tabla 7.2: Correlacién de los parametros fisicos sobre j.

Parametro | Correlacién
Re 0.842
St/D 0.230
S1/D 0.309
St/Sl -0.240

'Los valores de los coeficientes convectivos de la primera fila, vale decir, 1.1 y 1.2 son idénticos a los de la segunda
fila2.1y22.
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Las correlaciones indican una alta dependencia de h (tabla 7.2)con respecto al nimero de Reynolds
pero una baja dependencia respecto a los pardmetros del arreglo (exponentes cercanos a cero). Esto se
debe sin duda a que dado que no se usaron mas de dos filas verticales de tubos, las estelas generadas por
cada tubo no se mezclaban lo suficiente. Hubiera sido necesario usar un mayor niimero de filas verticales

para detectar esa dependencia.

De todas maneras, la segunda columna denota el efecto de la primera, ya que las isotermas ya estan
deformadas cuando alcanzan el segundo tubo. Esto se traduce en un menor coeficiente convectivo en el

segundo tubo.

Dado la similitud de correlacién entre los pardmetros geométricos se optd por realizar dos correla-
ciones, la primera con aquellos paramétros con mas peso,Re, St/D y SI/D.

La segunda en funcién de St/Sl y Re.

Si aplicamos In() a la funcién caracteristica, esta queda de la forma:
In(j)=A-In(X1)+ B-In(X2)+ C-in(Xs3) + D - In(Xy)

A esta dltima ecuacién se le aplica una regresién lineal multiple o metodo de los minimos cuadrados.

Al aplicar la funcién ” Estimacion.lineal()” de Excel se obtienen los coeficientes de la regresién lineal

multiple.

Para el primer caso que incluye 3 parametros en la regresién se obtuvo, la siguiente ecuacién que

predice el comportamiento de los modelos simulados:

, St St _ _
j1=1,2586 - (5)0,00072406 . (5) 0,00134269 | pp,,—0,61774 (7.1)

R? =0,9451
1200 < Re < 10000

Para el segundo caso dependiente de solo 2 variables:

St
j2 —_ 17 2594 - (§)0,00133789 X Re—0,61775 (72)

R? =0,9451
1200 < Re < 10000
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Con estas dos ultimas ecuaciones se obtuvo una diferencia promedio de 8,9% (con un maximo
de 24,4% y un minimo de 0,1%); en comparacién con los valores obtenidos de las simuaciones del
programa.

Estas diferencias porcentuales se obtienen de comparar los valores obtenidos en las simulaciones con los
valores que se generan a partir de las ecuaciones encontradas evaluandolas en los parametros ingresados
a las simulaciones (St, Sl y Re).

La ecuacién 7.1 muestra que la influencia de los pardmetros geométricos sobre j es muy leve, como se
ve por la pequefiez de los exponentes. Sin embargo el exponente de S;/D es casi el doble (en valor
absoluto) que el de S;/D, con lo cual se observa que el primer pardmetro influye mas que el segundo.
Esto se puede relacionar con el hecho de que el flujo sobre el segundo tubo en una sola fila de tubos
horizontales es alterado por la presencia del primero.

En cambio, no se observa interaccidn entre las filas horizontales de tubos.
7.2. Correlacion del h por tubos

Debido a la baja dependencia de j con los pardametros geométricos, veremos la variacién de ji1 y j12

con el nimero de Reynolds como Utnico parametro.

Correlacion por tubos

0,018 -
0,017 -
0,015 -
0,013 -
% Tubo1l

- 0,011 -

B Tubo2
0,008 -

Potencial (Tubo 1)
0,007 -

Potencial (Tubo2)

0,005 -

0,003 T T T T ]
0 2000 4000 6000 B000 10000

Re

Figura 7.1: Gréaficos de las correlaciones dependientes del Numero de Reynolds por tubo.

En las figura 7.1, se aprecia la correlacién del factor j por cada uno de los tubos en funcién del niumero
de Reynolds. Ademds podemos apreciar la diferencia que hay entre el tubo 1 y el tubo2 , pudiéndose

notar que el factor J del tubo 1 es mas alto que el del tubo 2.
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Correlacion por tubos Escala Logaritmica
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Figura 7.2: Graficos de las correlaciones dependientes del Nimero de Reynolds por tubo.

para facilitar la visualizacidén de estas diferencias se presenté el grifico en escala logaritmica, figura
7.2, de esta forma las curvas resultantes de la correlacién adoptan la forma de una recta y se facilita la

apreciacion de las diferencias entre los tubos.

Ecuacion de la correlacién de ji;

jin = 1,521 Re™ "% (7.3)
R? = 0,960
Ecuacion de la correlacién de jio

ji12 = 0,455 - Re~ 049 (7.4)

R% = 0,956

Ambas ecuaciones de correlacién presentan un factor de correlacién R? muy cercano a 1.
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Capitulo 8

Conclusiones

Se logrd simular un caso base que representa la realidad con bastante cercania, los valores del coe-
ficiente convectivo obtenido son muy similares a los valores de que proponen los modelos empiricos. El
comportamiento de este coeficiente en torno al perimetro de la circunferencia sigue un comportamiento
que es muy similar al que describe la literatura, por lo tanto a partir de los parametros utilizados en este
modelo y en los otros modelos base utilizados, se lograron fijar principalmente las condiciones de borde
de las futuras simulaciones. Ademads se establecié un rango para el nimero de elementos sobre el cual
las simulaciones serian validas. El criterio que se utilizdé fue que la variacién del coeficiente convectivo
de las distintas simulaciones no variara mds de un 2 %.

Para comenzar el estudio de los modelos finales se seleccioné un arreglo cuadrado de tubos, puesto que
es la forma basica de arreglo que se propone en la literatura para ejemplificar todas las correlaciones
para este tipo de intercambiadores de calor.

Si bien se comenzé con un arreglo en 2 dimensiones, con la idea de finalizar el estudio con un modelo
en 3 dimensiones, la elevada cantidad de elementos y la limitada capacidad de los computadores del
departamento, fueron las principales limitantes para la convergencia de los modelos, dado esto ultimo se
opté por separar el estudio en dos casos, el primero es que seria la base del estudio, 6 arreglos de tubos
vistos de manera transversal al flujo del aire, con dos pardmetros geométricos y el Reynolds, que es un
parametro fluidodinamico. El segundo caso consistié en simular la temperatura al interior de una aleta
y a través de los resultados obtenidos poder predecir el comportamiento del modelo completo. En este
caso se logré obtener una simulacién en 3 dimensiones que lograra converger, esto se podria explicar por
el hecho de que la situacidén que se debe representar para una sola aleta es de menor dimensién que el
del modelo completo, por ende requiere de una menor cantidad de elementos. Por otro lado el software
en el caso de la aleta debié evaluar la conduccién en un sélido, lo que utiliza menores recursos que en

un caso en el que debe analizar el comportamiento de un fluido.

En el caso del resultado de las aletas se logré evidenciar la influencia que tiene el espesor de esta
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sobre la distribucién de temperatura al interior de ellas, si el espesor es menor, mayor sera la temperatu-
ra interior, y a mayor espesor, menor sera la temperatura en su interior (Recordar que el caso de estudio
es en refrigeracion en el que la aleta se encuentra en sus cuatro esquinas en contacto con fuentes frias y
el aire que la rodea estd caliente), este fenémeno particular se explica porque una aleta mds gruesa tiene
una mayor superficie de contacto con el tubo frio, por ende el area de transferencia de calor es mayor, y
mayor serd la influencia del tubo en la conduccién de calor, sumado a esto una aleta méas gruesa posee
una mayor masa lo que la hace menos susceptible a los cambios de temperatura por fuentes distintas a
las conductivas.

Ademds podemos ver que la eficiencia de las aletas aumenta a medida que aumenta el grosor de la
misma, esto pues, la temperatura promedio de la aleta posee una menor diferencia con la temperatura
de la pared del tubo.

Bajo estos conceptos se podria decir que para realizar equipos mas eficientes siempre serd mejor utilizar
aletas gruesas, lo cual no es siempre cierto, puesto que la utilizacién de aletas gruesas supone un au-
mento en el peso del equipo lo que siempre encarecerd su valor del punto de vista del uso de materiales
y del diseno de la resistencia mecdnica. Ademas al engrosar las aletas se reduce el drea de paso del aire,
debiendo aumentar la separacién entre aletas, lo que indudablemente aumenta el volumen del equipo,

y muchas veces no es posible la utilizacién de equipos muy voluminosos.

De los resultados encontrados en los evaporadores de dos dimensiones, se podria decir que se logré es-
tablecer el campo de velocidades y temperatura sobre el haz de tubos y ademas se logré encontrar
una correlacién, ecuacién 7.1 que predice el comportamiento del coeficiente convectivo promedio sobre
este, esta correlacion como se vio en el capitulo de anélisis de resultados posee desviaciones bajas con
coeficiente de correlacidn muy cercano a 1. Por supuesto, tal correlacién tiene cardcter preliminar, ya
que se obtuvo con un nimero minimo de tubos (4), y ademds el ndmero de Reynolds se varié en un
rango muy estrecho.

Por otro lado podemos ver que los exponentes son muy pequefos, cercanos a 0, esta situacién puede
ser consecuencia de que la cantidad de simulaciones realizadas es muy pequefia en comparacién con la
separacion de los valores tomados para la geometria de los modelos, también la discretizacién de los
valores puede aportar a este fenémeno, basicamente se eligieron dos nlimeros para caracterizar todas
las geometrias.

Con la correccién de estos supuestos se podrian lograr exponentes que denoten una mayor influencia de

la geometria del modelo

Ahora bien el modelo sobre el que finalmente se obtuvieron resultado no es precisamente sobre el

cual se pretendia realizar el estudio, pero a partir del comportamiento que se encontré sobre las aletas
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se puede decir que las aletas ayudan a incrementar la eficiencia térmica de estos equipos pero solo
hasta un cierto punto, incluso con nimeros de Reynolds bajos su influencia es muy baja o despreciable
y que sobre valores Re > 5000 comienzan a tomar importancia, esta observacion se desprende de los

resultados empiricos.

Si bien se construyé un modelo basado en las ecuaciones del sistema formuladas de acuerdo al modelo
de turbulencia k — €, se ha observado una cierta dificultad en obtener campos de velocidad de carac-
teristicas plenamente turbulentas. Esto se debe a que la geometria cilindrica impone el desarrollo de
una capa limite laminar en la parte frontal del cilindro. Ademds, se us6é una aproximacién permanente.
Para simular adecuadamente el fenémeno, que se hace turbulento en la parte trasera del cilindro, es
mas conveniente usar una aproximacion transiente. Es posible que los convectivos hubieran resultado

mayores (y por lo tanto mds cercanos a los valores de la literatura) al aplicar una formulacién transiente.

Este fenémeno de distorsidn, esta dado por el hecho de imponer una condicién de estacionaria a un
modelo turbulento, esta distorsion se puede apreciar en los graficos comparativos entre el coeficiente
convectivo y el nimero de Reynolds, tal como se mencioné anteriormente para Reynolds mayores a
5000 el fenémeno cobra una importancia mayor provocando la separacién entre la curva encontrada y

la empirica.

Se recomienda adoptar ésta para futuros estudios de este fenémeno.

Finalmente del presente estudio se podrian derivar futuros estudios en los cuales se integraran las
aletas y los tubos en un solo modelo y asi determinar la real influencia del modelo combinado versus los
resultados del modelo estudiado en el presente trabajo.Esto requerird el uso de computadores de gran
capacidad, en los casos trabajados se utilizaron computadores de 2 Gb de memoria RAM y 1.6 GHz de
velocidad de procesado en doble ntcleo, bajo estas condiciones técnicas las simulaciones demoraron un

promedio 13 horas en converger a una solucién.

Otro caso de estudio interesante seria el de encontrar una combinacién optima del grosor de las aletas,
su separacién y sus dimensiones, para lograr la maxima eficiencia térmica en este tipo de equipos.

En futuros estudios se debiera considerar la tridimensionalidad en forma completa. Asimismo, se debe
usar un mayor nimero de tubos en la simulacién como arreglos y espaciados que faciliten un mayor

mezclado del fluido para obtener altos coeficientes de transferencia.
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Apéndice A

Anexos

A.1. Capa limite

Frank Incropera, detalla comportamientos similares para la capa limite, pero establece rangos

distintos y no tan detallados.

En su libro se describe el comportamiento como laminar para los casos en que el nimero
de Re< 2 x 10° y la separacién ocurre a un angulo de # = 80°, y como turbulento para los

Re> 2 x 10° ocurriendo la separacién a 6 = 140°, ver figura A.1 [6].

y Tr TalTa 8 .
Capa limite Capa limite lransicion Capa limite
laminar laminar G turbulenta

. =
7 J— i R
— 2§
Rep =2 x 107 Rep =2 x 10°
Separacion Separacion

Figura A.1: Acercamiento a las lineas de flujo en el caso base.

A.2. Angulo de desprendimiento de la capa limite

El programa a través de su funcién de graficos, permite mostrar graficamente el comportamiento
de la velocidad en un segmento dado. Para calcular el angulo de desprendimiento de la capa limite,
se utilizd la funcién "Plot parameters”, para graficar el campo de velocidad del aire en torno al
perimetro del tubo.

En particular se mostrara el método utilizado para calcular el angulo de desprendimiento en el caso
base.En la figura A.2, se aprecian en detalle los fenomenos que le ocurren al fluido que es interferido

por un cilindro.
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Figura A.2: Acercamiento a las lineas de flujo en el caso base.

Para de ver el lugar donde se desprende la capa limite del cilindro se grafica el comportamiento
de la velocidad en la direccién x, en lugar en que la velocidad cambia de signo, se tiene el punto
exacto donde se desprende la capa limite, ver figura A.3, que muestra la situacién empirica que se

quiere representar con este metodo.
¥ -:"ﬁ—‘[._;w““'ﬁ fﬁ st d " . !m L

e

a9

Figura A.3: Comportamiento del gradiente de velocidad el tubo. El punto sefialado en la figura como ”Inversién de

flujo” es donde la velocidad cambia de signo.

A continuacidén se muestra el grafico de la velocidad del fluido en la direccién de x que recorre el

cilindro.
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Figura A.4: Comportamiento de la velocidad en x sobre el perimetro del tubo, la linea roja representa la velocidad 0.

Se ve que en el rango entre 0.025 y 0.03 [m] se produce el cambio de signo de la velocidad en x.

Para determinar el punto exacto de la longitud de arco se hizo un acercamiento al lugar

de interés, ver figura A.5. De aqui se puede ver que el deprendimiento se produce en:
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Figura A.5: Acercamiento al punto de cambio de signo de la velocidad.

La longitud L donde se estd cambiando de digno la velocidad en x corresponde a:

L =0,0279[m]
Mediante la siguiente formula se puede calcular el dngulo de desprendimiento:

L:2-7r-7“-9
360°

Con r = 0,0127[m]

Despejando la variable 6 se tiene:

6 = 125,87°
Este método se utilizé para calcular todos los angulos desprendimiento de todas las simulaciones.
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