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Nomenclatura

Notacion y Unidades (SI).

A

Eo

Avrea de la seccion Transversal, mD? /4
Numero de E6tvos
Constantes
Capacidad Térmica Especifica
Diametro Interno
Diametro Exterior
Funcién del Namero de Bond
Funcion de K,

Funcién de g

Llenado del liquido (Fraccidn cubierta del evaporador por el
liquido estatico) V;/Al,

Aceleracion de la gravedad local
Coeficiente de transferencia de calor, referido al diametro interior
Profundidad
Pardmetro de presion adimensional
Calor latente de vaporizacion
Longitud
Presion atmosférica
Presion en el fondo del termosifén
Presion del vapor
Tasa de transferencia de calor
Maéxima tasa de transferencia de calor

Numero de Reynolds de la pelicula liquida en la seccion
adiabatica entre el condensador y el evaporador, 4Q/(Ly;nD)

Radio
Avrea superficial, 7Dl

Temperatura

mZ

Adimensional

J/Kg K
m
m
Adimensional
Adimensional
Adimensional

Adimensional

m/s?

W/m? K
m
Adimensional
J/kg
m
Pa [N/m?]
Pa [N/m?]
Pa [N/m?]
w
w

Adimensional



AT
AT,

Subindices.

Temperatura de saturacion
Diferencia efectiva de temperatura global, (T, — Tg; — AT},)
Diferencia media de temperatura debida a la presién hidrostatica
Volumen
Volumen del liquido dentro del termosifon antes de calentar
Resistencia térmica ,1/hS
Inclinacion del termosifon
Conductividad Térmica
Porosidad, ((Volumen de los poros)/(Volumen del material))
Viscosidad dindmica

Densidad

Tension superficial

Factor de calidad para condensacion, (LA3p? / M)o.zs

Factor de calidad para ebullicion nucleada

a Seccion adiabética

c Condensador

e Evaporador

f Pelicula liquida

h Caida hidrostéatica

l Liquido

m Media

0 Dimension exterior

p Ebullicion nucleada en la piscina
si Referente al disipador de calor
so Referente a la fuente de calor
1% Vapor

w Mecha

x Referente a la pared del recipiente

W/(mK)
Adimensional
N s/m? (kg/sm
Kg/m3
N/m
kg/KO75525

Adimensional



Capitulo 1. Introduccion

1.1 Objetivos
e Analizar una metodologia de calculo de disefio aplicado a termosifones bifasicos.

e Validar dicha metodologia mediante datos experimentales, asi como el comportamiento
interno de un termosifon bibasico a diferentes condiciones.

e Determinar la influencia del tamafio de burbujas generadas en el evaporador el rendimiento
térmico de un termosifon bifasico.

1.2  Justificacion

En el presente trabajo se hace un estudio interno unidimensional para un termosifon bifasico. Dado
que se ha incrementado la demanda de modelos analiticos y numéricos, asi como herramientas
predictivas que permitan a los ingenieros predecir su rendimiento. Existen diversos estudios
experimentales en la literatura abierta que ayudan a comprender el complejo mecanismo interno de
un termosifon bifasico cerrado.

En la actualidad existen diferentes maneras de disefiar un termosifon bifasico, ya que este depende
de diferentes parametros y variables de disefio como lo son: la geometria, angulo de inclinacion,
porcentaje de llenado, propiedades termo-fisicas del fluido de trabajo, temperatura de vapor, presion
de llenado, entre otras.

Dado que se tiene un gran numero de parametros fisicos que afectan a un termosifén, no se podria
asegurar que se tiene un control preciso de la de transferencia de calor y masa dentro de este. Por lo
que es complejo analizar completamente el funcionamiento del sistema, ya que se tiene una gran
variedad de condiciones y variables de disefio las cuales afecta el comportamiento de un termosifon.
Por lo tanto, el propoésito de la presente tesis es analizar el rendimiento térmico interno de un
termosifon bifasico mediante resistencias térmicas. Con la finalidad de comprender el complejo
mecanismo que ocurren en su interior, como lo son la transferencia de calor interfacial en la pared y
la pelicula que se forma al condensar el vapor en el condensador.

1.3 Resumen

En esta tesis se analizé una metodologia de célculo para el disefio de termosifones bifasicos, con el
fin de establecer el rendimiento térmico de estos. Se estableci6 el principio de operacién, asi como
varios limites que ayudan a determinar la transferencia de calor, como lo son limite de secado,
arrastré, ebullicion, entre otros. La metodologia descrita se realiz6 por resistencias térmicas en
diferentes secciones del termosifon bifasico, con el fin de estudiar el comportamiento de estos. La
metodologia se validé mediante diferentes estudios recopilados en la literatura abierta.

Uno de los parametros que mas influyé en la eficiencia de un termosifon bifasico, es la potencia de
entrada en el evaporador, ya que si esta aumenta considerablemente, la eficiencia se vera disminuida.
Esto como consecuencia del didmetro de la burbuja, puesto que si se tienen burbujas muy grandes
estas tienden a generar un patron de flujo inestable o en transicion.

Los resultados muestran que si se tiene numeros de EO altos, se obtendrd una mejora en la
transferencia de calor, esto debido a que el tamafio de burbuja es cercano al radio del termosifon y
por lo tanto promueve un patrén de flujo anular.



1.4 Intercambiadores de calor.

Un intercambiador de calor puede definirse como un dispositivo que transfiera calor de un fluido a
otro. Existen dos formas de transferencia de calor, de contacto directo donde no hay una superficie
intermedia entre los fluidos, y los intercambiadores de calor de contacto indirecto, la definicion
habitual se refiere a un dispositivo que se emplea en la transferencia de calor entre dos fluidos 0 mas.
O entre una superficie y un fluido.

Los intercambiadores de calor pueden ser clasificados de acuerdo con:

1. Procesos de Transferencia

Construccion

Mecanismos de Transferencia de Calor
Numero de Fluidos

Grado de Compactacion de la Superficie
Arreglos de Flujo.

Fase de los fluidos de proceso.

Nookwbd

Intercambiador de tubos y coraza

Este tipo de intercambiador consiste en un conjunto de tubos en un contenedor llamado coraza. El
flujo de fluido dentro de los tubos se le denomina cominmente flujo interno y aquel que fluye en el
interior del contenedor como fluido externo. En los extremos de los tubos, el fluido interno es
separado del fluido externo de la coraza por la(s) placa(s) del tubo. Los tubos se sujetan o se sueldan
a una placa para proporcionar un sello adecuado. En sistemas donde los dos fluidos presentan una
gran diferencia entre sus presiones, el liquido con mayor presion se hace circular tipicamente a través
de los tubos y el liquido con una presién mas baja se circula del lado de la cascara. Esto es debido a
los costos en materiales, los tubos del intercambiador de calor se pueden fabricar para soportar
presiones mas altas que la cascara del intercambiador con un costo mucho mas bajo. Las placas de
soporte actan como bafles para dirigir el flujo del liquido dentro de la cascara hacia adelante y hacia
atras a través de los tubos [1].

Intercambiador de tubo en espiral

La construccidn de este tipo de intercambiador requiere el enrollar un gran nimero de tubos ductiles
de pequefio calibre en forma helicoidal alrededor de un tubo central. El flujo con una alta presion
fluye por los tubos de pequefio diametro, mientras que el flujo con una presion baja fluye a través del
exterior de los tubos de pequefio didmetro.

Intercambiador de calor de placas

El intercambiador de calor de placa, consiste de placas en lugar de tubos para separar a los dos fluidos
caliente y frio. Los liquidos calientes y frios se alternan entre cada uno de las placas. Ya que cada una
de las placas tiene un area superficial muy grande, las placas proveen un area extremadamente grande
de transferencia de calor a cada uno de los liquidos. Por lo tanto, un intercambiador de placa es capaz
de transferir mucho més calor con respecto a un intercambiador de coraza y tubos con volumen
semejante, esto es debido a que las placas proporcionan una mayor area de transferencia.



Intercambiadores de calor de superficie extendida

Es un intercambiador de calor con gases o algunos liquidos, si el coeficiente de transferencia de calor
es muy bajo, se requiere una gran superficie de transferencia de calor para aumentar la velocidad de
transferencia de calor. Este requerimiento es proporcionado por unas aletas unidas a la superficie
primaria. Los intercambiadores de calor con aletas tubulares y los intercambiadores con aletas de
placas son los ejemplos mas comunes de intercambiadores de calor de superficie extendida.

Tubos de calor

Los tubos de calor han surgido como una tecnologia adecuada para la recuperacion de calor y control
térmico debido a su capacidad de transferencia de calor [2]. Un tubo de calor donde se mueve el
liquido condensado en el condensador, hacia otra seccion llamada evaporador, asistida por la
gravedad se conoce como termosifon bifasico cerrado. En este dispositivo no cuenta con una
estructura capilar como un tubo capilar, este actta en un ciclo cerrado de dos fases donde el calor
latente de evaporacion y condensacion se utiliza para transferir calor. En este Gltimo caso el sistema
opera en un régimen inestable, por ejemplo periddico [3].

1.5 Termosifén bifasico.

Un termosifon bifasico es un dispositivo con una alta capacidad de conducir calor, este es
comunmente llamado tubo de calor asistido por gravedad. Tanto en los tubos de calor como
termosifones, el calor puede ser transferido de un extremo a otro alrededor de 500 a 1000 veces mas
rapido que a través de metal sélido [2] [4]. Por esta razon los equipos disefiados con este tipo de
dispositivos resultan sistemas con una mayor eficiencia. Considerando esto, y contando con que su
fabricacion, instalacién, operacién y mantenimiento es de bajo costo econémico, se puede afirmar
gue superan a otros sistemas de recuperacion de calor.

Los tubos de calor y los termosifones bifasicos surgieron como una tecnologia adecuada para el
ahorro y uso eficiente de la energia, asi como un control efectivo de la transferencia de calor. Debido
a esto, es necesario analizar nuevos procedimientos para el ahorro y uso mas eficiente de la energia,
poniendo énfasis en el aprovechamiento de la energia remanente en los gases de desecho de los
equipos de combustion. Por este motivo, en las Gltimas 5 décadas ha habido un importante desarrollo
tecnoldgico en equipos de transmisién de calor, al promover cambios en su configuracion y al aplicar
sistemas de transmisién de calor con alta efectividad [3].

Es recomendable un calor latente de vaporizacién alto para transferir grandes cantidades de calor con
un minimo flujo de masa y asi mantener una caida de presion pequefia en el termosifon. La
conductividad térmica del fluido debe ser preferiblemente alta para minimizar el gradiente de
temperatura radial. Para minimizar la resistencia al flujo, el fluido debe tener bajos valores de
viscosidad liquida y gaseosa.

En la figura 1 se muestra algunas temperaturas de operacion para varios fluidos de trabajo [5].
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Litio (1890 a 3010 C) I

I S odio (1200 a 2100 C)

I P otasio (990 a 1870 C)
I oo (532 a 1021 C)

u Metano (-184 a -130)
| Mitrogeno (213 a =175 C)

Temperatura del vapor

Hidrogeno (-213 a -244 C)

EE Mercurio (237 a 486 C)
Hl Agua (39 a8 164 C)

Freaon 11 (-36 a 8B C)
Amaonia (-1 a 13 C)
Freon 12 (-9 a 27 C)

Figura 1. Temperatura de operacion para diferentes fluidos.

Un aspecto muy importante para los termosifones es el material con el cual seran construidos ya que
este separa el fluido de trabajo del ambiente externo, por lo que es necesario que no tenga fugas, que

resista la presion que genera el fluido y que sea capaz de transferir el calor que recibe y que entrega

el fluido durante el ciclo de operacion del termosifon. Hay que tomar en cuenta factores como:
relacidn peso-resistencia, alta conductividad térmica, facil fabricacion, resistente a la corrosion entre

otros.

En la siguiente tabla se muestra algunos materiales contra fluidos de trabajo para verificar su
compatibilidad.

Tabla 1. Materiales vs fluidos de trabajo para verificar su compatibilidad [6].

Fluido Agua | Acetona | Amoniaco | Metanol | Freon-11 | Freon-113
Material
Cobre RU RU NU RU RU RU
Aluminio GC RL RU NR RU RU
Acero inoxidable GT PC RU GT D D
Niquel PC RU RU RU D D

Donde:

RU
RL
PC
NR
UN
D

GC
GT

Recomendado por uso exitoso
Recomendado por la literatura
Probablemente compatible

No recomendado

No usado

Desconocido
Generacion de gas a distintas temperaturas
Generacion de gas a elevadas temperaturas cuando hay Oxido presente.
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La diferencia entre los termosifones y los tubos de calor se encuentra en la forma como se realiza el
retorno del fluido de trabajo a la seccion del evaporador, ya que los primeros utilizan la fuerza de
gravedad como se menciond anteriormente y estan restringidos a mantener la entrada de calor por
debajo de la seccién de condensacion para evitar el secado del evaporador, mientras que los tubos de
calor utilizan adicionalmente una estructura capilar, en muchas ocasiones un elemento poroso
llamado mecha, que por la accién de fuerzas capilares es capaz de hacer retornar el liquido desde
cualquier posicion, incluso cuando la seccién de evaporacion estd por encima de la de condensacion

[71

Las principales propiedades de una estructura de mecha son el radio de los poros y la permeabilidad.
El radio de los poros determina la presion de bombeo que pueden presentarse en el interior. La
permeabilidad determina las perdidas por friccion del fluido al circular por la mecha.

Las especificaciones de la mecha varian segun la posicion y condiciones de trabajo del tubo de calor,
ya que si requiere una aplicacion donde el tubo funcione en contra de la gravedad, se necesitara una
mecha con poros finos para aumentar la presion capilar pero esto disminuye la permeabilidad,
aumentando las pérdidas friccionales cuando el liquido fluye a través de la mecha, entonces la
permeabilidad y la capilaridad de la mecha son inversamente proporcionales y dependen del tamafio
del poro.
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1.6 Estado del arte.

Los termosifones bifasicos han encontrado un creciente interés en una amplia gama de aplicaciones.
Estos se utilizan en usos industriales y en procesos quimicos [8]. Ademas de sistemas a gran escala,
también se han utilizado en pequefios componentes electrénicos como forma de disipar calor [9] [10].
No se podria quedar atras la industria de dispositivos en telecomunicaciones como lo menciona S.
Siedel et al. [11]. Sistemas de almacenamiento de energia [12], sistemas de transporte ferroviario
[13], generadores de energia termoeléctrica [14], acondicionamiento de edificios [15], disipacion de
calor en rodamientos para mejorar su eficiencia [16], calefaccion y refrigeracion [17]. Los
termosifones tienen una amplia gama de aplicaciones ya que también se pueden utilizar para el control
térmico de sistemas de energia solar, como por ejemplo en colectores solares [18] o sistemas
fotovoltaicos [19].

Se han desarrollado diferentes estudios sobre aspectos y parametros importantes de termosifones
bifasicos como se menciona a continuacion.

Y. Lee and U. Mital realizaron un estudio experimental sobre el rendimiento de transferencia de calor
de un termosifén cerrado de dos fases en el cual se utiliz6 agua y Fredn como fluidos de trabajo,
variaron la relacién entre la longitud calentada y la longitud enfriada, la presion de funcionamiento y
el flujo de calor. Con lo que llegaron a la conclusién de que el coeficiente de transferencia de calor
no es sensible a la cantidad de fluido de trabajo, todo lo contrario a la presion ya que el coeficiente
aumenta rapidamente con el aumento de la presién [20].

El Instituto tecnoldgico de Pachuca realizo un analisis termodindmico. Primero determino los
parametros de disefio: geometria, fluido de trabajo y material del termosifon. Posteriormente realizo
pruebas a cuatro prototipos con lo que determind que el incremento de temperatura en el intercambio
de calor es de treinta grados aproximadamente para los estudios realizados, el cual se podria mejorara
modificando el fluido de trabajo y geometria del termosifon [21].

Chowdhury de la Universidad Ibaraki, Japdn. Evalué experimentalmente la transferencia de calor por
ebullicion en un tubo de calor vertical de diametro pequefio (D=2.8 mm) usando diferentes fluidos de
trabajo sobre un amplio intervalo de presiones (0.06 — 0.97 bares). Obtuvo como resultado que para
agua como fluido de trabajo a una presion baja, la fluctuacion de la temperatura de la pared es alta
debido al cese de la generacion de burbujas después de una formacién espontanea de estas. A una
presién mas alta la fluctuacion es insignificante. Para presiones por debajo de la presion atmosférica
el efecto de la presién sobre la transferencia de calor por ebullicién para el agua es pequefio [22].

Gbmez Mercado describe un estudio tedrico experimental para caracterizar el comportamiento
termodinamico de un termosifén bifasico a diferentes condiciones de operacion. Disefio un tubo de
prueba para estudiar su desempefio térmico bajo diferentes capacidades de llenado. El concluye que
sus mejores rendimientos se dan con un porcentaje de llenado aproximadamente del 17 al 20% del
volumen total [23].

El estudio experimental realizado por T. Wadoski, muestra el rendimiento térmico para un
intercambiador de calor a base de termosifones que utilizan como fluido de trabajo R-22, sometido a
dos corrientes de aire (Caliente y fria respectivamente). Los resultados informados en este articulo
describen la influencia de diversos pardmetros como: caudales masicos de flujo de aire, temperatura
de las corrientes y contenido de humedad de la corriente de escape. En este articulo se llega a la
conclusion de que se requiere una diferencia de temperatura minima entre las dos corrientes de aire
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para iniciar el funcionamiento. Cuando se alcanza la potencia de funcionamiento, la efectividad es
independiente de la diferencia de temperatura entre las corrientes [24].

GOmez Mercado desarrollo un modelo matematico para un termosifon bifasico cerrado vertical
utilizando criterios para los limites de secado, inundacion y ebullicion para investigar la proporcion
de estos en conjunto, dado que los modelos disponibles solo pueden considerar uno o dos limites.
Introduce la relacion de llenado méaximo, en la cual concluye que el liquido del pozo podria llegar al
condensador y el rendimiento de transferencia de calor se ve afectado. En este trabajo se obtuvo un
modelo integral para un termosifon biféasico cerrado vertical, combinado criterios de tres limites de
transferencia de calor [25].

Mingyi Zhang et al. [26], realiz6 una serie de experimentos para examinar el rendimiento de
transferencia de calor de un termosifon bifasico con diferentes angulos de inclinacion bajo
condiciones de bajas temperaturas. El autor llego a la conclusion que el angulo de inclinacion tiene
un efecto significativo en el rendimiento de transferencia de calor del Termosifén. Bajo sus
condiciones experimentales, la resistencia térmica total es minima con un angulo de inclinacion de
aproximadamente 20° y aproximadamente 0.76 mayor que la del &ngulo de inclinacion de 90°. La
resistencia térmica total fue maxima en un angulo de inclinacion de aproximadamente 80°, pero sélo
muy ligeramente superior a 90°.

En este estudio se revisaron las ecuaciones de transferencia de calor del evaporador y condensador
de un termosifon cerrado de dos fases, asi como las diferencias entre estas ecuaciones para un fluido
de trabajo y diferentes condiciones termo fisicas. Se investigan los limites de transferencia de calor
de un termosifon: sonico, inundacion (o arrastre), secado y ebullicion. Se observa un buen acuerdo
entre los resultados analiticos de este estudio y los resultados analiticos y experimentales de los
disponibles en la literatura abierta. Los limites de transferencia de calor son muy importantes en
termosifones y tienen que calcularse con precision, mientras que el calor de entrada debe ser inferior
a los limites de transferencia de calor para las operaciones de termosifén sin ningin problema.
Ademas, utilizando los resultados experimentales, propuso una ecuacion semi-empirica para el
coeficiente de transferencia de calor del evaporador [27].

En la universidad de Ferdowsi de Mashhad se investigd experimentalmente el efecto de tres
parametros de importancia en un termosifén bifasico. Tasas de transferencia de calor de entrada (100
a 900W), las relaciones de llenado de fluido de trabajo (30-90%) y las longitudes de evaporador. Las
relaciones de aspecto para estos experimentos fueron 7.45, 9.8 y 11.8. Se llev6 a cabo una serie de
experimentos para determinar la influencia de los parametros anteriores sobre las caracteristicas de
transferencia de calor en estado estacionario de un termosifon cerrado de dos fases vertical. Se empled
un tubo de cobre liso de una longitud total de 980 mm con didmetros interior y exterior de 25 y 32
mm con agua destilada como fluido de trabajo. Se control6 la distribucion de la temperatura a lo largo
del termosifon, se midio también el calor de entrada a la seccidn del evaporador y el calor de salida
del condensador. Los coeficientes de transferencia de calor de ebullicién experimental se compararon
con las correlaciones existentes dando una buena aproximacion [28].

B. Jiao et al. [29], estudio la relacion de llenado del fluido de trabajo, con lo que determino que esta
tiene un efecto predominante sobre las caracteristicas de transferencia de calor en un termosifon
cerrado de dos fases., desarrollo un modelo para investigar el efecto de la relacion de llenado en el
rendimiento de transferencia de calor en estado estacionario de un termosifon vertical. En este modelo
se consideran tres tipos de patrén de flujo y dos tipos de transicion, de acuerdo con la distribucion de
la pelicula liquida y los liquidos de trabajo, mientras que otros modelos generalmente se centran en
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solo uno o dos tipos de ellos. La tasa de transferencia de calor total del pozo, incluyendo los de
conveccion natural y ebullicion nucleada, se calculan mediante la combinacion de sus areas efectivas
y coeficientes de transferencia de calor. Se proponen nuevas correlaciones del &rea efectiva basadas
en los resultados experimentales de otro estudio.

Yury F. Maydanik et al. [30], desarrollo una serie de experimentos de termosifones bifasicos con
diferentes fluidos de trabajo que funcionan en un rango de temperaturas de 40 a 150°C con potencias
de entrada de 10 a 3000 W y varios dispositivos de transferencia de calor. Los termosifones bifasicos
de ciclo son dispositivos de transferencia de calor bastante simples, son eficaces y capaces de
funcionar en una amplia gama de variacion de parametros. Se ha demostrado la posibilidad de utilizar
estos dispositivos en diversos campos de la tecnologia, tanto para calentar como para enfriar objetos
alejados de fuentes de calor y/o sumideros.
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Capitulo 2. Antecedentes

Un termosifon bifasico es difiere de un tubo de calor Gnicamente en la forma que se transporta el
calor. Son dispositivos muy semejantes tanto en su estructura como en su funcionamiento. Se puede
decir que el termosifon es un tipo particular de tubo de calor, por lo que un estudio histérico del tubo
de calor engloba al termosiféon biféasico.

El primer indicio rastreable de un termosifén bifasico o tubo de calor asistidos por gravedad, se
remonta a mediados del siglo XIX, cuando Angier Mark Perkins y J. Perkins patentaron el “Perkins
tube” o0 tubo Perkins en 1892 (Figura. 1), el cual transfiere calor desde una caldera hacia un
condensador mediante un proceso que puede utilizar el fluido en una sola fase o en dos fases.

‘The Engineer’ Swain Sc.

Figura 2. Caldera de Perkins [31].

Luego en 1929 F. W. Gay patentd un aparato similar que consistia en varios tubos verticales que
transportan calor desde su parte inferior hacia la parte superior del tubo, este tipo de termosifones
fueron los que dieron paso a los tubos de calor que conocemos actualmente [2].

El paso de termosifén a tubo de calor fue dado por Richard S. Gaugler, un ingeniero de General
Motors Corporation que patentd en 1944 el uso de una estructura capilar, que asiste el flujo del fluido
dentro del tubo, sin depender enteramente en la fuerza de gravedad para el retorno del fluido del
condensador al evaporador, como lo hacen los termosifones.

Pero no fue sino hasta después que G. M. Grover en 1964 publicd los resultados de sus investigaciones
hechas en Los Alamos National Laboratory de los Estados Unidos, que los tubos de calor comenzaron
a recibir atencién y a ser empleados en numerosas aplicaciones, Grover fue el primero en utilizar el
término tubo de calor (incluyendo aqui a los termosifones) y lo describié como una estructura
ingenieril sinérgica la cual es equivalente a un material con una conductividad térmica mucho mayor
gue la de cualquier metal conocido [2].

El tubo de calor fue inicialmente reconocido como un dispositivo térmico fiable gracias a la primera
publicacion de Cotter (1965) sobre tubos de calor, donde aparecian unos resultados tedricos
preliminares. A partir de esta publicacion las investigaciones comenzaron por todo el mundo. En el
Laboratorio de Energia Atomica en Harwell del Reino Unido experimentaron con tubos de calor con
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sodio. Trabajos similares comenzaron a realizarse en el Centro de Investigacion Nuclear en Ispra,
Italia, el cual pronto se convertiria en el centro de investigacion méas activo fuera de EEUU. Poco
después, otros paises como Alemania, Francia y la URSS iniciaron investigaciones en este sentido.

En 1964, RCA (Radio Corporation of America) comenz6 a investigar con tubos de calor y se convirtié
en la primera organizacion comercial en hacerlo. Se usaron para el recipiente, materiales como cobre,
niquel, acero inoxidable, molibdeno, TZM de molibdeno. Y como fluido de trabajo agua, cesio, sodio,
litio y bismuto. Mediante investigaciones experimentales llegaron a temperaturas de trabajo maximas
de 1650°C.

Los comienzos en el desarrollo de las aplicaciones terrestres de los tubos de calor fueron lentos.
Debido a la capacidad de los tubos de calor para operar en campos microgravitacionales, los primeros
esfuerzos fueron encaminados hacia aplicaciones espaciales. Sin embargo, el gran costo de la energia,
especialmente en Japon y Europa, ha convertido a los tubos de calor y a los termosifones en atractivos
instrumentos para el ahorro de energia para la industria. Hoy dia, todos los paises desarrollados se
han involucrado en la investigacion, desarrollo y comercializacion de los tubos de calor.

2.6  Ebullicién y Condensacion.

Tipos de ebullicion

1. Conveccion Natural

Ebullicion de Inicio

Régimen por burbuja aislada

Régimen por burbujas grandes o columnas
Ebullicion de transicion

6. Ebullicién por pelicula

arwd

Ebullicién por conveccién libre

Este régimen se presenta cuando hay una cantidad de vapor insuficiente en contacto con la fase liquida
para ocasionar la ebullicién a la temperatura de saturacion. Debido a que el exceso de temperatura
aumenta el burbujeo inicial y el movimiento del fluido es determinado principalmente por los efectos
de la conveccidn libre, dependiendo si el flujo es laminar o turbulento.

)

Figura 3. Ebullicion por conveccion libre.

Ebullicién por nucleacion

En este intervalo se distinguen dos regimenes de flujo diferentes en donde se forman burbujas aisladas
en los lugares de nucleacion y se separan de la superficie. En este régimen la mayor parte del
intercambio de calor es por medio de la trasferencia directa de la superficie al liquido en movimiento
en la superficie, y no mediante las burbujas de vapor que se elevan de la superficie.
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Figura 4. Ebullicion nucleada.

Ebullicion de transicion

A este régimen también se le conoce como ebullicion de pelicula inestable o ebullicion de pelicula
parcial. La ebullicién es tan rapida que una pelicula de vapor o manto se comienza a formar en la
superficie. En cualquier punto sobre la superficie, las condiciones pueden oscilar entre la ebullicion
de pelicula y la nucleada.

Figura 5. Ebullicién de transicion.

Ebullicion por pelicula

La ebullicién de pelicula se da cuando la superficie estd completamente cubierta por un manto de
vapor. La transferencia de calor de la superficie al liquido ocurre por la conduccién a travées del vapor.
Leidenfrost fue quien en 1756 observd que las gotas de agua sostenidas por la pelicula de vapor se
consumen lentamente conforme se mueven por una superficie caliente. A medida que la temperatura
de la superficie aumenta, la radiacion a través de la pelicula de vapor se hace significativa y el flujo
de calor aumenta.

Figura 6. Ebullicion de pelicula.

Condensacién

La condensacion ocurre cuando la temperatura de un vapor se reduce por debajo de su temperatura
de saturacion. En un equipo industrial, el proceso normalmente resulta del contacto entre el vapor y
una superficie fria. La energia latente del vapor se libera, el calor se transfiere a la superficie, y se
produce la condensacion. Otros modos comunes son la condensacion homogénea donde el vapor se
condensa como gotas suspendidas en una fase gaseosa para formar neblina, y la condensacion por
contacto directo que ocurre cuando el vapor llega a hacer contacto con un liquido frio.
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Condensacion por pelicula

La condensacion puede ocurrir de dos formas normalmente, dependiendo de la condicion de la
superficie. La forma dominante de condensacién es aquella en la que una pelicula liquida cubre toda
la superficie de condensacién, y debido a la accion de la gravedad la pelicula fluye de forma continua
desde la superficie. La condensacion de pelicula es por lo general caracteristica de superficies limpias
no contaminadas. Sin embargo, si la superficie esta cubierta de una sustancia que impide que se moje,
es posible mantener condensacion de gotas. Las gotas se forman en grietas, hoyos y cavidades sobre
la superficie y pueden crecer y unirse a través de la condensacion. Regularmente, mas del 90% de la
superficie esta cubierta por gotas. Estas fluyen desde la superficie debido a la accion de la gravedad.

2.2 Patrones de flujo

La diferencia entre flujo en una fase y flujo en dos fases, esta en que la fase gaseosa y liquida pueden
estar distribuidas en la tuberia en una variedad de configuraciones de flujo, las cuales difieren unas
de otras por la distribucion de la interface, resultando en caracteristicas diferentes de flujo, tales como
los perfiles de velocidad .

Generalmente los patrones de flujo son mas simétricos alrededor de la direccion axial, y la gravedad
tiene un menor efecto sobre ellos.

Patrones de flujo interno para flujo vertical e inclinado.
Flujo de burbuja

La fase gaseosa esta dispersa en pequefias burbujas, teniendo una distribucién aproximadamente
homogeénea a través de la seccidn transversal de la tuberia. Este patrén cominmente esta dividido en
flujo de burbuja, el cudl ocurre a caudales de liquido relativamente bajos y es caracterizado por el
deslizamiento entre la fase gaseosa y liquida. El flujo de burbuja disperso ocurre a caudales
relativamente altos, logrando asi que la fase gaseosa en forma de burbujas sea arrastrada por la fase
liquida, de tal forma que no existe el deslizamiento entre las fases.

¢ 9 0L Liquido

.
¢ 91— vapor

Flujo de burbujas

Figura 7. Flujo de burbujas a través de una seccion transversal.
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Flujo de bala

El patrdn de flujo de bala es simétrico alrededor del eje de la tuberia. La mayoria de la fase gaseosa
se encuentra en bolsas de gas, con forma de una bala llamada: “burbuja de Taylor”, la cual tiene un
didmetro similar al de la tuberia. El flujo consiste de una sucesién de burbujas de Taylor separadas
por baches de liquido. Una delgada pelicula fluye contra la corriente entre la burbuja y la pared de la
tuberia. La pelicula penetra en el siguiente bache de liquido y crea una zona de mezcla aireada por
pequefias burbujas de gas.

e

Sy [
Liquido —

[ )

=N
Vapor _»t \
ool

Figura 8. Flujo de bala

Flujo de transicion

Este flujo presenta un movimiento oscilatorio, es similar al flujo bache y los limites no estan muy
claros entre las fases. Ocurre a mayores caudales de flujo de gas, donde el bache de liquido en la
tuberia llega a ser corto y espumoso.
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Figura 9. Flujo de transicion.

Flujo anular

En tuberias verticales, el espesor de la pelicula de liquido alrededor de la pared es casi uniforme,
debido a la simetria de flujo. Como en el caso horizontal, el flujo es caracterizado por un rapido
movimiento de gas en el centro. La fase liquida se mueve mas lenta, como una pelicula alrededor de
la pared de la tuberia y como gotas arrastradas por el gas. La interface estd altamente ondeada,
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resultando en un alto esfuerzo de corte interfacial. En el flujo vertical hacia abajo, el patrén anular
existe también a bajos gastos, con forma de una pelicula descendente.

Liquido —:(-:::.7

Vapor —«f' .

Figura 10. Flujo anular.

2.3 Clasificacion de los tubos de calor

Se han disefiado tubos de calor de gran variedad de tamafios, desde muy pequefios con 0.6 mm por
0.6 mm de seccidn transversal y 25 mm de longitud, hasta muy grandes de 100 m de longitud. Todos
los tubos de calor tienen un evaporador y un condensador donde el fluido de trabajo se evapora y
condensa respectivamente, pero también los hay con una zona adiabatica (donde no hay transmision
de calor con el exterior) que separa el evaporador del condensador. Un tubo de calor puede tener
multiples evaporadores, condensadores y secciones adiabaticas. Normalmente el fluido condensado
se hace circular por medio de la fuerza capilar en una estructura porosa. Pero también se usan fuerzas
como la gravitacional, la centrifuga, la electroestatica o la osmoética para devolver al liquido desde el
condensador al evaporador. El recipiente habitualmente es de forma cilindrica, por simplicidad de
disefio y fabricacion, aunque también se disefian con formas rectangulares, conicas, entre otras. Los
tubos de calor se pueden clasificar de la siguiente manera:

1. Termosifén bifasico

Un termosifdn bifasico es un tubo de calor sin mecha o estructura porosa asistido por la fuerza de la
gravedad. El condensador se sitla encima del evaporador para que el condensado vuelva por gravedad
como se observa en la figura 2. Al igual que en los tubos de calor, los limites s6nico y de vapor son
restricciones de operacion de los termosifones. El limite de arrastre (“inundacion” en los
termosifones) es de mayor severidad en los termosifones que en los tubos de calor con estructura
capilar, debido a la superficie libre del liquido. En el limite de inundacidn la temperatura de la pared
del termosifon comienza a oscilar ademas de subir la presion interna. El limite de ebullicion en los
termosifones es debido a la ebullicién de pelicula méas que a la ebullicién nucleada que ocurre en los
tubos de calor con mecha. El limite de secado se puede alcanzar para pequefios volimenes de llenado.

El funcionamiento de los termosifones es sensible al volumen de llenado de fluido de trabajo. Se ha
comprobado experimentalmente que el flujo de transferencia de calor maximo aumenta con la
cantidad de fluido de trabajo hasta un cierto valor. En algunas ocasiones se incorpora en los
termosifones una mecha para retardar el limite de inundacion y mejorar el contacto entre la pared y
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el liquido. El limite de capilaridad no se tiene generalmente en cuenta en la operacion de los
termosifones ya que es la gravedad la fuerza encargada del retorno del fluido condensado.

Sumidero de
Calor

Pelicula de
condensado
descendendo

—_— 'S
Flujo de Vapar
Zona A

Fuente de g
w

Calor

Pozo de liquido de
evaporacion

Figura 11. Termosifon Bifasico.

2. Tubo de calor impulsado por capilaridad

Un tubo de calor impulsado por capilaridad consiste en un recipiente cerrado, en el cual se ha puesto
una estructura capilar por la parte interna de la pared del recipiente Figura 12. Generalmente, la
limitacion de funcionamiento de un tubo de calor impulsado por capilaridad es el limite capilar. Los
tubos de calor se han empleado mayormente en aplicaciones aeroespaciales, como en la estabilizacion
de temperatura de satélites, donde un lado de la estructura estd orientado al sol y el otro al vacio
espacial. Aun asi, el empleo de tubos de calor en aplicaciones terrestres esta empezando a ser mas

comdan.

Entrada de Salida de
Calor Retorno de Calor

liquido Vapor

ﬂﬂ/ 11
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Evaporador ‘ Zona adiabdtica ‘ Condensador ‘

Figura 12. Tubo de calor.
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3. Tubo de calor anular

El tubo de calor anular es similar al convencional tubo de calor impulsado por capilaridad, excepto
en la forma de la seccion donde va el vapor que es anular en vez de circular. Esto posibilita la
existencia de una mecha exterior, en la parte externa del tubo interior. De esta manera, el area
superficial de entrada y salida de calor pueden ser incrementadas significativamente sin aumentar el
diametro exterior del tubo de calor. Por lo tanto, el limite capilar del tubo de calor anular es mayor
que el de uno convencional de las mismas dimensiones exteriores.

4. Tubo de calor plano

El tubo de calor plano esta impulsado por capilaridad y es de forma rectangular. Este tipo de tubo de
calor es un excelente candidato para usarse en aplicaciones de refrigeracion electronica. Se pueden
montar en forma de matriz pequefios semiconductores o paquetes de transistores encima del tubo de
calor para ser enfriados.

5. Tubo de calor giratorio

El tubo de calor giratorio esta fabricado en forma de disco. El calor entra por el radio exterior y es
evacuado en el radio interior, lo cual permite al condensado volver al evaporador por medio de la
fuerza centrifuga. Por lo tanto no es necesaria una estructura capilar en este tipo de tubo de calor.
Aplicaciones como el enfriamiento de componentes de turbinas o frenos de automdvil han sido
propuestas para este tipo de tubos de calor.

6. Tubo de calor de borde de ataque

Los tubos de calor de borde de ataque se han propuesto para enfriar los bordes de ataque de aviones
supersénicos. El tubo de calor recubre el borde de ataque de las alas, donde el calentamiento
aerodindmico es mayor. El calor es absorbido y transportado por el tubo de calor al condensador,
donde es expulsado por radiacion y/o conveccion.

7. Tubo de calor cargado con gas

Los tubos de calor cargados con gas son un tipo de tubos de calor de conductancia variable. EI tubo
de calor cargado con gas, es igual que un tubo de calor impulsado por capilaridad o un termosifon de
dos fases con la salvedad de que un gas no condensable es introducido en su interior. Durante el
funcionamiento, este gas es arrastrado hacia la zona del condensador por el fluido de trabajo en forma
de vapor. Dado que la condensacién del fluido de trabajo no se produce donde esta el gas no
condensable, se bloquea parte del condensador de su funcion de transferir calor al sumidero. Si se
aumenta la entrada de calor por el evaporador, aumenta la temperatura del vapor y del gas,
comprimiendo de esta manera el gas inerte. Esto a su vez incrementa la superficie del condensador
disponible para transferir calor. Este proceso da como resultado la capacidad del tubo de calor cargado
con gas de mantener aproximadamente constante la temperatura del evaporador.
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Capitulo 3. Principio de Funcionamiento de los termosifones biféasicos

Un termosifén es mejor descrito al dividirlo en tres secciones (evaporador, condensador y una seccién
adiabatica) [Figura 4]. Su funcionamiento se basa en la evaporacion y la condensacion de un fluido.
Consiste en un recipiente sellado en el que se encuentra un fluido de trabajo. A través del evaporador
se ingresa calor al sistema, lo que se traduce en una vaporizacion del fluido. El vapor viaja a una zona
de menor temperatura (condensador), donde entrega el calor y se condensa. Para mantener el ciclo en
funcionamiento es necesario que el fluido retorne al evaporador. Este transporte es asistido por la
gravedad, por lo cual el termosifén bifasico debe estar en posicion vertical con el evaporador en la
parte inferior [2] [3].

Extraccion de < Zona de
calor condensacion
“ i v
A
7 L/
/B /
Flujo de vapor ] ¥y
/| T T P
/| L/ Zona
Flujo de liquido /] L/ adiabitica
(pelicula de ﬂmdo)\§ ?
: 7
# b
Sunmunistro de . ¢ Zona de.
calor = evaporacion
.‘_

l

Figura 13 . Partes principales de un Termosifon

En dicho dispositivo, la potencia de entrada es suministrada a través de la pared del evaporador hacia
el fluido de trabajo en el interior del evaporador, dicho fluido comienza a evaporarse, el vapor fluye
hacia el condensador donde el fluido de trabajo se consensa en la pared interior del tubo. Se forma
una pelicula en las paredes internas del condensador, el espesor de la pelicula afecta ligeramente el
flujo de vapor en la regidn inferior del termosifon. En caso de una velocidad de vapor baja, la pelicula
liquida dentro del termosifon aumenta su espesor reduciendo la transferencia de calor. Por el caso
contrario si aumenta la velocidad del vapor las interacciones entre el liquido y el vapor ponen en
evidencia situaciones criticas que resultan en un limite de transferencia de calor, llamado limite de
inundacion [1].
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Los diferentes procesos de transferencia de calor y masa que ocurren dentro de un Termosifon
bifasico cerrado son: conduccion en el evaporador y condensador, conveccién natural del vapor,
interface vapor-liquido, formacién de una pelicula en la pared del condensador.

Para tener una mejor comprension de la transferencia de calor dentro de un termosifon bajo
condiciones de estado estacionario, un esquema de red térmica clésica de resistencias se presenta en
la Figura 5y 6 [6]. Como se menciond anteriormente, el comportamiento termo-hidraulico en un
Termosifon bifasico estd determinado por varios parametros de funcionamiento: calor de entrada,
porcentaje de llenado, fluido de trabajo y la geometria del tubo (diametro, longitud, angulo de

inclinacion y forma de la seccion transversal).
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Liquido en el
Condensador
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Figura 14. Red térmica para un termosifén bifasico
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Figura 15. Localizacidn de las resistencias térmicas [32].

La superficie de la seccién de condensacién mantiene una temperatura relativamente constante y si
se incrementa el flujo de calor, mas vapor se condensa, manteniendo la temperatura en el punto inicial,
por esto se considera el termosifén y tubo de calor como un elemento isotérmico de baja impedancia
térmica [8].

La geometria es uno de los parametros mas importantes. La transferencia de calor y el movimiento
en un sistema bifasico pueden ser influenciadas por el diametro del termosifon. El didmetro da razén
al equilibrio entre las fuerzas inerciales, capilares y de gravedad. La importancia relativa de las
fuerzas inerciales y capilares esta indicada por el nimero de Weber (We). Si We>1, las fuerzas de
inercia dominan el comportamiento.

El nimero de Froude (Fr) relaciona el efecto de las fuerzas de inercia y la fuerza de gravedad que
actuan sobre un fluido. Si Fr>1, las fuerzas inerciales son dominantes frente a las fuerzas de gravedad.
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La relacion entre We y Fr define el nimero de Bond (Bo). Bo se puede definir como el cociente de
la fuerza de flotacion sobre la fuerza de tension superficial que puede descartar fenémenos ebullicion
dentro de la seccién del evaporador y el tamafio de las burbujas de vapor en la ebullicién nucleada.
El valor de Bo afecta sobre todo a la capacidad de transferencia de calor maxima en la seccion del
evaporador. EI cambio de valor de Bo depende de dos parametros principales: la densidad del fluido
y el diametro del termosifon.

3.3 Operacion

Varias son las caracteristicas y parametros que se consideran en la descripcion de la operacion de un
termosifon bifasico. Indudablemente los aspectos geométricos son fundamentales asi como las
condiciones de carga del dispositivo (fluido de trabajo y cantidad) y las cargas térmicas involucradas
(flujos de calor y temperaturas).

En un termosifdn se da un proceso fisico, llamado transferencia de calor de vapor: el fluido de trabajo
absorbe el calor recibido en la seccion del evaporador, lo transporta por el tubo y cede la energia en
el condensador. En este proceso se mueve mucha energia. En la vaporizacion, es necesario separar
las moléculas que estan en contacto en estado liquido, y esto ocurre con un gran aporte de energia (la
cantidad de energia necesaria para evaporar una unidad de masa de liquido a una temperatura
determinada es el calor latente de vaporizacion).

En la vaporizacion dentro del tubo también ocurre otro fendmeno, la presion en la seccién del
evaporador se incrementa. La presion es causada por la excitacion térmica de las moléculas que
componen el vapor recientemente generado. Esta presion de vapor establece una diferencia de presion
entre los dos extremos del tubo, y esta diferencia de presion es la causante del movimiento del vapor
por el tubo, y por lo tanto del transporte de la energia de calor. Cuando el vapor alcanza el extremo
del tubo donde esté el condensador, se encuentra una temperatura inferior a la del evaporador. Como
consecuencia, el vapor vuelve al estado liquido y cede la energia térmica almacenada como energia
de vaporizacion. Ademas, al producirse la condensacion, la presion de vapor creada por las moléculas
decrece, de modo que la diferencia de presidn necesaria para el flujo del calor de vapor se mantiene.

Es importante tener en cuenta gue el fluido vaporizado almacena la energia térmica a la temperatura
a la que el vapor fue creado, y la mantendra a esa temperatura hasta que se ponga en contacto con una
superficie mas fria. Como resultado, la temperatura a lo largo de la longitud del tubo tiende a
mantenerse constante. Es esta tendencia a oponerse a cualquier cambio de temperatura en el
termosifon, esta es la responsable de la alta conductancia térmica del dispositivo.

Teniendo en cuanta los principios fisicos anteriores los cuales gobiernan el funcionamiento de los
termosifones y tubos de calor, un fluido de alto rendimiento como fluido de trabajo debe tener un alto
calor latente de vaporizacion, una alta tension superficial y una baja densidad. Una baja viscosidad
también es deseable para minimizar la resistencia al avance del fluido por la mecha.

El comportamiento de los termosifones bifasicos se encuentra enmarcados dentro de varios limites

como son limite de secado, limite de arrastre, limite de ebullicion, limite sénico y demas también un
limite termodinamico.
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3.2 Transferencia de Calor
Seccion del evaporador

Como ya se habia mencionado en el presente trabajo no hay correlacion o conjunto de correlaciones
para predecir el coeficiente de transferencia de calor en la ebullicion nucleada. Algunas correlaciones,
como las de Imura et al. [33], Shiraishi et al. [34] y Chowdhury et al. [35], se desarrollaron para
observar la ebullicion.

Las correlaciones de Chowdhury et al. [35], Incluyeron los efectos de confinamiento ya que los
didmetros de salida caracteristicos de una burbuja eran comparables con el diametro interior del
termosifon. En el trabajo realizado por Jouhara y Robinson [36], se intenta evaluar la transferencia
de calor en ebullicién en lo que se puede considerar un termosifon de didmetro pequefio. La condicion
para que el termosifén se considere "pequefio” puede definirse vagamente como la condicion por la
cual el diametro esperado de salida de la burbuja es aproximadamente del mismo tamafio (0 mas
grande) que el radio del termosifon.

do__,
(®fy) (1)

Donde:

dy = diametro de salida de la burbuja.
D = diametro interior del termosifon.

. , d . . .
La razdn detras de esto es que para el caso en ﬁ « 1, se podria esperar que las burbujas ubicadas
2
alrededor del diametro y opuestas entre si, no influyan en el comportamiento de las demas. Sin

dg . . . .
embargo, para ) ~ 10 mas, se esperaria que las burbujas opuestas entre si, influyan en el
2

comportamiento de las otras y posteriormente la transferencia de calor.

El didmetro de salida de la burbuja se puede estimar aproximadamente a partir de la expresion:

dy = 0.0204L, B (2)

/
Lb:[m] 2 (3)

Ly, = Longitud de la burbuja.

o = Tension superficial.

g = Aceleracion de la gravedad.

p1 = Densidad del liquido

pv = Densidad del vapor.

B = Angulo de salida de la burbuja.
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La resistencia térmica se determina calculando el coeficiente de transferencia de calor y luego usando
la siguiente expresion:
1

Re = 4 @Dl (4)
Donde:

h. = Coeficiente de transferencia de calor en el evaporador.
D = diametro interior del termosifon.
l, = Longitud del evaporador.

Tabla 2. Correlaciones de transferencia de calor para ebullicién nucleada.

Imura et al. [33] 0.651,03 0.7 /0.2 p. 03
he = 0.32 <pL 025L O:Logl )( - ) q°*
Shiraishi et al. [34] Y 042 pL kG g%\ 1 B, \*P [ q°*
=02 (Zmimte) () (G
Chowdhury at al. [35 O (da\ (k
yatal. [39] he = 11.43(Re,)72(Pr) 042 (p—") (—d) (—l)
P1 D/ \dg
Rohsenow [4] b q*/®
e Cs,fhfg( Lb )0.33 P,r.l.7
Cor \hpgiy !
= 0.7
Kutateladze [5] h, = 0.44 (ﬁ) <1x10 qP  p; ) Pr03s
Lp/ \ ghtgpvi pr— Py
Labuntsov [21] pr \%¢7 ki o
h,=0.075(1+ 10( ) 007
e < 01— Py ) (Ulo'(Tsat + 273.15)) 1
Kruzhilin [22] _ k; hegq o\ ((Toar + 273.5)Crop,\ > ~0.45
he = 0.082 (L—b) <g(Tsat +gz73.5)kl pL— pu> ( higPiLy ] ) o

Para las correlaciones de Imura et al., y Shiraishi et al., son comparables y subestiman las mediciones
cuando la resistencia es baja, es decir, para los casos de flujo de calor mas altos. Esto empeora a
medida que la resistencia térmica aumenta, es decir, disminuye el flujo de calor.

Para la region donde se forma una pelicula delgada, no esta tan simple modelar la transferencia de
calor. Para una primera aproximacion y para una region de pelicula delgada corta, parece razonable
aplicar la teoria de Nusselt, aunque para la evaporacion, para un espesor de pelicula constante igual
al del espesor asociado con la salida de la seccion del condensador. Esto daria como resultado un
coeficiente de transferencia de calor predicho por la expresion:

1
_ pi(pr — p,,)gk?hfg /4
hy = (5)

4.“[ (Tv - Tc)lc
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Donde:

o = Tension superficial.

p1= Densidad del liquido.

py = Densidad del vapor.

g = Aceleracion de la gravedad.

k = Conductividad térmica del liquido.

hsq = Calor latente de vaporizacion.

T, = Temperatura del vapor.

T, = Temperatura en la seccion del condensador.
l. = Longitud del condensador.

Seccion del condensador.

Se han estudiado varios aspectos en la transferencia de calor en la seccion del condensador tanto
experimentalmente como tedricamente. Aunque las definiciones varian la transferencia de calor de
condensacion se puede caracterizar por la relacién entre el nimero de Nusselt (Nu), y el nimero de
pelicula, (Rey). Esto se puede definir como:

4
Re; = 2 (6)
D hsgu
Y
hele
= 7
Nu K (7)

Dentro del régimen laminar, es muy comin usar la version promediada de area de la teoria de Nusselt
para la condensacidn de pelicula en una placa plana horizontal [34] [37]. El coeficiente promedio de
transferencia de calor para este modelo es:

1
pi(p1 — pp) gk hfg> /a

h, = 0.943
¢ < 4.“[(TV - Tc)lc

(8)

Existen otros casos, donde se implementan modificaciones empiricas simples de esta teoria. Como lo
indica Gross [37]. Las correlaciones que dan cuenta de la transferencia de calor mejorada debido a la
ondulacion de la superficie o la turbulencia pueden mejorar la concordancia entre las correlaciones y
las mediciones para una amplia gama de fluidos de trabajo en el rango de Ref superior. Las
correlaciones que toman en cuenta la discrepancia a menor Rey no las proporciona Gross [37], aunque
Hashimoto y Kaminaga [38], méas recientemente, demostraron que esta degradacion en la
transferencia de calor se debe a la retencion de liquidos. Teniendo en cuenta el hecho de que a menores
flujos de calor el espesor de la pelicula es menor, combinado con el conocimiento de que la cantidad
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de arrastre aumenta a medida que aumenta la relacion de densidad, Hashimoto y Kaminaga [38],
propusieron la siguiente correlacion:

he = 0.85Ref " exp (—0.000067 Pr_ 0.14) 0.943 <

4.“1 (Tv - Tc)lc ( 9 )

Py

1
pi(pr — pv)gk?hfg> /4

3.3 Limite de secado

El limite de secado se aplica tanto a tubos de calor como a termosifones bifasicos, este término implica
que el volumen del evaporador no es suficiente para generar una piscina, por lo que la mayor parte
de la pelicula de liquido que baja hacia el evaporador se habra evaporado nuevamente antes de llegar
a la piscina, dejando huecos secos, y con una cantidad minima de fluido retornando a la piscina. Por
lo que se tendran que cumplir ciertas consideraciones descritas en el siguiente capitulo.

3.4 Limite de arrastre

El vapor y el liquido dentro de los tubos de calor (incluyendo los termosifones bifasicos), fluyen en
direcciones opuestas, y la interaccion de los flujos hace que sobre el liquido condensado se genere
una fuerza de arrastre debido a que el vapor viaja a mayor velocidad. La tension superficial del liquido
es la fuerza que balancea el flujo, pero llega un momento, que al aumentar el flujo de calor y a su vez
las velocidades de los fluidos, la fuerza de arrastre no puede ser balanceada y gotas de liquido
comienzan a ser arrastradas por el vapor hacia el condensador, interrumpiendo la interfase vapor-
liquido. De esta forma menos liquido llegara al evaporador y eventualmente se producira el secado
total de éste y un sobrecalentamiento. El limite de arrastre es el flujo de calor en el cual comienza a
producirse el arrastre de liquido [3].

Una propuesta para predecir el limite de arrastre en un termosifon bifasico cerrado se basa en la
existencia de una correlacion semiempirica del limite de arrastre en contracorriente en un flujo vapor-
liquido en sistemas abiertos, que son ajustados para el modelo del termosifon. Esa correlacion es
establecida experimentalmente con diferentes fluidos de trabajo y condiciones de operacion [5].

3.5 Limite de ebullicion

En la mayoria de los sistemas de flujo bifasico la formacién de burbujas de vapor en fase liquida
(ebullicién) mejora la conveccion, la cual es necesaria para transferencia de calor. Una ebullicion
como esa, a veces resulta dificil de producir en sistemas de metal liquido porque el liquido tiende a
rellenar los sitios de nucleacidn necesarios para la formacion de burbujas. En un tubo de calor, no se
requiere conveccién en el liquido, porque podrian provocarse puntos calientes y destruir la accién del
empaquetamiento. Por consiguiente los tubos en general se calientan isotérmicamente antes de
utilizarse para permitir que el liqguido humedezca la pared interna del tubo de calor (incluyendo
termosifones bifasicos) y rellene todos los sitios de nucleacion, excepto los més pequefios [39].

El limite de ebullicion visto en termosifones con volimenes de llenado grandes y altos flujos de calor
en la seccion del evaporador. A medida que el flujo de calor es incrementado, ntcleos de ebullicion
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ocurren en el evaporador. Un aumento adicional en el flujo de calor resulta en una rotunda ebullicion.
Cuando se llega al flujo critico de calor, las burbujas de vapor se forman en cavidades microscopicas
propias del material, llamadas nucleos, donde se puede acumular vapor y gases no condensables. Lo
cual esencialmente bloquea el fluido de trabajo que retorna al evaporador. En los puntos de nucleacion
la temperatura se incrementa rapidamente, lo que podria producir un sobrecalentamiento y posterior
ruptura del contenedor [5]. El flujo de calor al cual se inicia la ebullicion se llama limite de ebullicién
y es comUinmente expresado como flujo de calor superficial [3].

3.6 Limite sonico

El flujo de calor transportado por un tubo de calor, es proporcional a la velocidad del vapor dentro
del tubo; al incrementar la velocidad de transferencia, se incrementa también la generacion de vapor
y por ende la velocidad de éste, que se hace maxima a la salida de la seccion de evaporacién. Cuando
la velocidad del vapor alcanza la velocidad del sonido, ésta no puede aumentar mas, lo que impide
incrementar el flujo de calor para una temperatura de operacion determinada. El limite sénico es el
flujo de calor maximo, que puede ser transportado por el tubo de calor a una temperatura de operacion
dada y se expresa como un flujo de calor por unidad de area transversal.

El limite sonico es una funcion de la temperatura, por esta razén es posible que al alcanzar este limite,
la temperatura de operacion del tubo se incremente para permitir un aumento en el flujo de calor; esto
es permisible, siempre y cuando, la nueva temperatura pueda ser soportada por los materiales del
tubo. La consecuencia del limite sénico es una considerable caida de temperatura a lo largo del tubo;
pero el tubo continuara operando, lo que no pasa con otros limites [39].

El limite sonico se presenta principalmente durante el arranque del termosifon y en tubos de calor
gue trabajan con altas temperaturas, como los metales alcalinos, debido a que el fluido se encuentra,
por lo general, congelado antes del arranque [39].

3.7 Limite termodinamico

Este limite hace alusion a las condiciones globales de operacion del dispositivo, donde el termosifén
pierda la condicién bifasica y representa la maxima temperatura en el interior del contenedor que
lleve a una sola fase al fluido de trabajo, ya sea vapor o estado liquido. Utilizando los diagramas
termodinamicos de presion temperatura y volumen de la sustancia de trabajo, se pueden encontrar
estas temperaturas, para las condiciones de operacion impuestas por la aplicacion.

3.8 Ciclo termodinamico de un termosifon bifasico

El ciclo termodinamico de operacion de un termosifon bifasico se puede representar por un diagrama
T-s como se muestra en la Figura 7 [2], en donde se suministra una cantidad de calor +Q a una
temperatura promedio en el evaporador. Si se considera que se tiene una operacion estacionaria,
asumimos que la misma cantidad de calor es recuperada en el condensador donde existe una
temperatura promedio mas baja. Por lo tanto existe trabajo en el proceso.
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Figura 16. Diagrama T-S de la transferencia de calor en un tubo termosifén bifasico.

Durante la operacion del tubo termosifén bifasico en régimen estacionario, la pérdida de presion total
en un ciclo cerrado es la suma de las pérdidas de presién en ambas fases y el balance total debe ser
igual a cero [1], es decir:

Pgr + (Pv,c - Pv,e) + (Pl,c_Pv,c) + (Pl,e - Pl,c) + (Pv,e - Pl,e) =0 (10)
En donde:

P, =Perdida de presion debida a la gravedad.

P, . =Presion de la fase vapor (evaporacion).

P, . =Presion de la fase vapor (condensacion).

P, . =Presion de la fase liquida (condensacion).

Py, = Presiénde la fase liquida (evaporacion).

(Pv_c - Pv_e) = AP, La cual es la perdida de presién en la fase de vapor.
(P, — P,.) = AP, Perdida de presion en la fase liquida.

Considerando equilibrio en la interface liquido-vapor en el evaporador y condensador, se tiene que:

(Pl_Pv)c:(Pv_Pl)ezo (11)

Lo que nos queda el balance siguiente:

AP, + AP, + AP, = 0 (12)

Esto quiere decir que la suma de las caidas de presion en las diferentes zonas del termosifén debe ser
igual a cero. Por lo tanto, se puede concluir, que la condicién necesaria para el funcionamiento del
termosifon sera:

AP, = AP, + AP, (13)

Es implica que la presion debida a la accion de la gravedad debe de ser mayor igual a las pérdidas de
presion en el termosifon.
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La pérdida de presion en la fase liquida del fluido de trabajo puede calcularse mediante la relacion de
Darcy, donde K es el coeficiente de permeabilidad, siendo sus dimensiones m2 y A; es el area anular
por donde fluye la pelicula del liquido [19]:

mylesy

AP, =
: piAIK

(14)
Donde:

u; = Viscosidad de la fase liquida.

m; = Flujo masico de la fase liquida.
less = longitud efectiva.

p1 = Densidad de la fase liquida.

A, = Area anular de la pelicula liquida.
K = Coeficiente de permeabilidad.

En el caso de los termosifones, debido a que carecen de una estructura capilar se considera que el
coeficiente de permeabilidad tiene un valor unitario (K=1).

En donde I es la longitud efectiva del termosifon y es igual la suma de las longitudes de la zona
de condensacion, zona adiabatica y zona de evaporacion, esta dada por:

leff=ZC+la+le (15)

Las pérdidas de presion en el vapor se pueden calcular utilizando la expresién del flujo de Hagen-
Poiseuille para un tubo de radio r,.

my,l
AP, = g2 v els (16)
TPy
Uy, = Viscosidad de la fase vapor.
m, = Flujo masico de la fase vapor.
lesr = longitud efectiva.
py = Densidad de la fase vapor.
1, = radio en la zona de vapor.
Los efectos de la gravedad se expresan por:
APy, = tpyglesrsind (17)

Donde:

py = Densidad de la fase vapor.
lesf = longitud efectiva.
6 = angulo de inclinacion del termosifon.
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Capitulo 4. Modelo unidimensional del rendimiento de los termosifones

La siguiente metodologia proporciona un método para estimar el rendimiento térmico en estado
estable de un termosifon bifésico.

4.1 Llenado
El porcentaje de llenado se denota con la letra F, este se define como el volumen del liquido en el
termosifon, entre el volumen del evaporador:

Vi

F =
Al,

(18)
Donde:

F = llenado del liquido o fraccion cubierta del evaporador

V; = Volumen del liquido dentro del termosifon antes de calentar
A = Area delaseccién Transversal; mD?/4

l, = Longitud del evaporador

Se recomienda que en un tuvo vertical, F debe de ser aproximadamente 50% del volumen del
evaporador, ademas que se cumpla la siguiente expresion:

V; =0.001D(l, + 1, + 1) (19)
Donde:

V; = Volumen del liquido dentro del termosifon antes de calentar
l, = Longitud del evaporador

l, = Longitud de la seccion adiabatica

l. = Longitud del condensador

Esto se debe que cumplir ya que podria superar el limite de secado como se menciono anteriormente
y afectar la transferencia de calor.

4.2 Resistencia térmica total

Al operar por debajo de su maxima tasa de transferencia de calor (Q,,4), €l rendimiento de un
termosifon bifasico cerrado puede ser caracterizado por una resistencia térmica total “z” la cual se
definira mas adelante. La tasa real de transferencia de calor Q y la diferencia de temperatura efectiva
entre la fuente de calor y el disipador de calor (AT =Ty, — Ts; — ATy,), se pueden relacionar
mediante:

Q0 =AT/z (20)
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Donde:

Q = Tasa de transferencia de calor
AT = Diferencia efectiva de temperatura global
z = Resistencia térmica

4.3 Red de resistencias

La resistencia térmica total se puede representar por una red de resistencias térmica z; a z;, COmMo se
muestra en la Figura 14.
Las resistencias térmicas en una forma idealizada se pueden definir de la siguiente manera:

La resistencia térmica z, y zo, la cuales estan entre la fuente de calor y la superficie exterior del
evaporador y entre la superficie externa del condensador y el calor del vapor, respectivamente. Estas
resistencias son dadas por:

——1 21
= ThoaSon) (21)
——1 22
% = ThoaSea) (22)

Donde:

h.o = Coeficiente de transferencia de calor del evaporador en la seccion exterior
h., = Coeficiente de transferencia de calor del condensador en la seccién exterior
S.o = Area superficial exterior del evaporador

S.o = Area superficial exterior del condensador

En algunos casos la temperatura de uno 0 ambos lados de las superficies externas de evaporador y el
condensador puede ser conocido o el flujo de calor en una de estas superficies se puede deducir. Por
lo que en estos casos, z; 0 zg N0 necesariamente deben de ser calculados.

Las resistencias térmicas en todo el espesor de la pared (evaporador z, y condensador zg), para un
tubo de espesor de pared t,., estas resistencias estan dadas por las ecuaciones:

_In(D,/D)
%2 = onia, (23)
In(D,/D
Zg = M (24)
2ml A,

Donde:

D, = Diametro Exterior

D = Didmetro Interno

l, = Longitud del evaporador

l. = Longitud del condensador

Ax = Calor latente de vaporizacion en la direccion x
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Las resistencias térmicas internas de la ebullicion y condensacion de liquido en un termosifén, estan
en funcion de las propiedades de los fluidos, dimension y la de tasa de transferencia de calor. Un
método de estimacion de estas resistencias se puede dar mediante las ecuaciones:

CQl/3

7 = D4/3g1/3lcq)421-/3 (25)
C 1/3

2 (26)

3f = D4/3g1/3le¢g/3
Donde:

C = Constante

Q = Tasa de transferencia de calor

D = Diadmetro Interno

g = Aceleracion de la gravedad local

l. = Longitud del condensador

l, = Longitud del evaporador

&, = Factor de calidad para condensacién

Las resistencias térmicas z, Y z, que se produce en la interfase vapor-liquido en el evaporador y el
condensador, se pueden despreciar dado que los coeficientes convectivos en dicha interface son muy
altos, por lo que dichas resistencias son excesivamente pequefias.

La resistencia térmica zs efectiva debido a la caida de presion del vapor que fluye del evaporador al
condensador. Como resultado de esta caida de presidn, se genera una caida en la temperatura de
saturacién (que controla la velocidad de condensacion). Por lo tanto zs es la caida de temperatura de
saturacién entre el evaporador y el condensador dividido por la tasa de transferencia de calor.

La resistencia térmica axial de la pared del termosifon. Asi como la transferencia de calor a través de
su espesor y la pared que conduce el calor axialmente se da aproximadamente por:

_ (050, + 1, +051)

Zip = 27

10 (Axlx) ( )

Una forma de descartar la resistencia térmica z;, es mediante la ecuacién siguiente:

Z10
> 20 (28)
Zy + 23+ 25+ 27+ zg
Por lo que la red de resistencias puede simplificarse a la siguiente expresion:

z=z1+ 2, + 23+ 25+ 2, + 25+ 29 (29)
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De lo contrario:

1 1\t
z=zl+< +—) + zg (30)

Zz+Z3+Zs+Z7+Z8 Z10

4.4 Condiciones de frontera

Se pueden definir cuatro condiciones de frontera:

1. Se especifica la velocidad de transferencia de calor (T., — T,,) Y Se requiere para estimar la
diferencia de temperatura a través del termosifon, para asegurar que esto es pequefio
comparado con la diferencia de temperatura total. También se debe dar una temperatura para
que se pueda calcular la temperatura del vapor.

2. Se especifican las temperaturas de la superficie exterior del condensador (T,) y del disipador
térmico (Ty;), se requiere estimar la velocidad de transferencia de calor (Q) y la temperatura
requerida en la fuente de calor (T,). Esto se aplica al calentamiento de un liquido cuando
hay un limite a la temperatura de la superficie de calentamiento.

3. Se especifican las temperaturas de la superficie externa del evaporador (T,,) y de la fuente
de calor (Ty,), se requiere estimar la velocidad de transferencia de calor (Q) y la temperatura
requerida en el disipador de calor (T;). Esto se aplica al enfriamiento de un gas o liquido
cuando la temperatura de la superficie de enfriamiento no debe caer por debajo de un minimo
especificado.

4. Se dan las temperaturas de la fuente de calor (Ty,) y del disipador de calor (Ty;), por lo que
se requiere estimar la tasa de transferencia de calor (Q).

La temperatura superficial exterior del termosifon en la fuente de calor esta dado por:
Z
Teo :TSO+;1AT (31)
Donde:

T,, = Temperatura del evaporador en la superficie exterior

Tso = Temperatura de la fuente de calor

71 = Resistencia térmica externa del evaporador

z = Resistencia térmica total

AT = Diferencia de temperatura efectiva entre la fuente de calor y
el disipador de calor

La temperatura superficial exterior del termosifon en el refrigerante esta dada por:

Z9
Tco=Tsi+;AT (32)
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Donde:

T., = Temperatura del condensador en la superficie exterior

Ts; = Temperatura del disipador de calor

Zg = Resistencia térmica externa del condensador

z = Resistencia térmica total

AT = Diferencia de temperatura efectiva entre la fuente de calor y
el disipador de calor

Si la conduccion axial y caida de presion de vapor son insignificantes, la temperatura del vapor estara
dada por:

& tz+2) . (33)

T, =Ty
v St
Z

Donde:

Ts; = Temperatura del disipador de calor

z; = Resistencia térmica externa del condensador

zg = Resistencia térmica externa del condensador

Zg = Resistencia térmica externa del condensador

z = Resistencia térmica total

AT = Diferencia de temperatura efectiva entre la fuente de calor y
el disipador de calor

Si la caida de presién en el vapor es significativa, la ecuacion anterior solo representaria la
temperatura del vapor en el condensador (T,.). Por lo que la temperatura del vapor en el evaporador
seré:

Tye = Tye +ZSQ (34)

Donde:

Tye = Temperatura en el evaporador

Ty, = Temperatura del vapor en el condensador

zz = Resistencia térmica debido a la caida de presion del vapor
Q = Tasa de transferencia de calor
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4.5 Resistencias térmicas internas

Resistencia interna con tubos verticales lisos

La resistencia térmica de una pelicula de condensado que desciende por una superficie lisa se puede
calcular a partir de la teoria de Nusselt de la condensacion cinematica. Para un tubo vertical

CQl/3
7 =
D4/3g1/3lc¢;/3

(35)
Donde:

C = Constante

Q = Tasa de transferencia de calor

D = Diametro Interno

g = Aceleracion de la gravedad local

l. = Longitud del condensador

&, = Factor de calidad para condensacién

4/3 . ;.
Donde C = (1/4)(3/n) = 0.235 y @, es un grupo de propiedades termofisicas llamadas "factor
de calidad".
Mediante un experimento el cual fue llenado todo el volumen del evaporador con liquido para que
todo el evaporador funcione desde la superficie de la pelicula liquida formada por el condensador.

Una extension de la teoria de la pelicula muestra que la resistencia interna, bajo estas condiciones
idealizadas, es la misma en una pelicula de evaporacion que en una pelicula de condensado. Asi:

CQl/3
D4/3g1/3leq)‘21'/3

Zys (36)

Donde:

C = Constante

Q = Tasa de transferencia de calor

D = Diametro Interno

g = Aceleracion de la gravedad local

l. = Longitud del condensador

l, = Longitud del evaporador

@, = Factor de calidad para condensacion

En la practica, a menudo es dificil establecer una pelicula liquida suave sobre la superficie interior
del tubo. Las observaciones visuales de las ondulaciones que se desarrollan en la pelicula liquida en
el condensador son descritas por Peterson [1], y las observaciones visuales del flujo de pelicula en el
evaporador se dividen en una serie de corrientes con huecos secos intermedios. Por el contrario, la
resistencia térmica se reduce por la formacion de ondas en la superficie de una pelicula. Una serie
experimentos sobre termosifones muestra que la resistencia térmica puede ser sensiblemente mayor
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que la dada por la ecuacion anterior cuando el nimero de Reynolds de la pelicula liquida es menor
que 50 en la seccidn adiabatica, esto es dado por:

4Q
= 37
Rey AulmD (37)

Donde:

Ref = Reynolds de la pelicula liquida en la seccion adiabatica

Q = Tasa de transferencia de calor
D = Diametro Interno

U = viscosidad dindmica del liquido
l = Longitud de la seccion adibatica
A = calor latente de vaporizacion

El hecho de que a bajos valores de Re, la resistencia térmica real pueda ser considerablemente mayor
que la tedrica es presumiblemente debido a un mojado incompleto de la superficie calentada. Ademas
se sobreestima la resistencia térmica en la condensacion cuando se tienen valores de 100 <Re <300.
A mayores nimeros de Reynolds hay una caida apreciable en la resistencia térmica debida a las ondas
que se forman en la pelicula.

Se puede describir la resistencia térmica en la ebullicién nucleada en el volumen inundado en un
termosifon bifasico con la siguiente correlacion:

1
Z3p = : 38
3p P,g020Q04(nD1,)06 (38)

Donde:
Q = Tasa de transferencia de calor
D = Diadmetro Interno
g = Aceleracion de la gravedad local
l, = Longitud del evaporador
&5 = Factor de calidad para la ebullicion nucleada

o 032 p?.ss/—lg.scgf [ P, ]o.zs (39)

3 pg.szo.zx’u?J 2

atm

Donde:

¢p1 = Capacidad Térmica Especifica
p: = Densidad del liquido

py = Densidad del vapor

P, = Presién del vapor

P,tm = Presion atmosférica

A; = Calor latente de vaporizacion
Y; = viscosidad dinamica del liquido
Q = Tasa de transferencia de calor
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Las propiedades fisicas se evallan a la temperatura de ebullicion atmosférica. La ecuacion anterior
. P,
aplica cuando 0.03 < —/—— < 2.

atm

Debe observarse que las resistencias calculadas por la ecuacion zz, son a menudo mucho mas altas
que las estimadas a partir de las expresiones mas ampliamente utilizadas para la ebullicion nucleada.

El método recomendado para el célculo de un valor aproximado de la resistencia térmica interna de
un termosifon con una pared interior lisa, sin mecha y situada en posicién vertical [24], es mediante
los pasos son los siguientes.

1) Calcular z,

2) Calcular z3¢

3) Calcular Res. Si 50 < Rey < 1300, el método de calculo es aplicable; Si Res < 50, el
metodo es susceptible de subestimar la resistencia térmica. Si Re; > 1300 se debe aplicar el
factor de correccion para la turbulencia.

4) Calcular zs,,

5) Si z3, < z3f poner zz = z3,, de otro modo calcular el valor medio de la resistencia del
evaporador, z3, por interpolacion:

Z3=Z3pF+Z3f(1_F) (40)
Donde:

z3, =Resistencia térmica causada por la ebullicion nucleada.
z3=Resistencia interna debida a la pelicula de evaporacion.
F = Porcentaje de llenado.

Se supone que en de la ecuacidn anterior el nivel del liquido donde hay ebullicion nucleada no cambia
a medida que aumenta la velocidad de transferencia de calor, en otras palabras, la pelicula que cae
del liquido de evaporacion no es perturbada significativamente por las gotas del liquido hirviendo
lanzadas contra ella. Sin embargo, a altas velocidades de transferencia de calor la pelicula que cae se
vuelve tan gruesa que la regién de la ebullicion nucleada se extiende hasta la parte superior del
evaporador.

Diferencia de temperatura debida a la caida hidrostatica.

Cuando se trabaja a baja presion es esencial permitir el cambio de temperatura debido a la caida
hidrostatica del liquido en el evaporador de un termosifon vertical. Se ha encontrado que el cambio
del nivel en el liquido del evaporador como resultado de la ebullicion tuvo un efecto insignificante
sobre la presién en el fondo de la piscina. Asi, la presion en el fondo del evaporador es:

B, =P, + P gFl,sinf (41)
Donde:

P, = Presionenel fondo
P, = Presién del vapor
P, = Presion del liquido
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l, = Longitud del evaporador

g = Aceleracion de la gravedad local

F = Porcentaje del liquido cubierta del evaporador
sin B = Angulo de inclinacién del termosifon

La temperatura de saturacion en el fondo del evaporador P,, se puede encontrar a partir de los datos
termodinamicos para el fluido de trabajo como la correspondiente a una presion de saturacion de P,.

Por simplicidad se puede suponer que la temperatura del fluido en el evaporador es igual a T,, por
encima del nivel de liquido estatico y aumenta linealmente con profundidad por debajo de este nivel.
Asi, la temperatura media del fluido en el evaporador es:

T, + T,
Tme=Tv(1—F)+%F (42)
Donde:
Tme = Temperatura media del evaporador
T, = Temperatura del vapor

P, = Temperatura de la ebulliciéon nucleada
F = Porcentaje del liquido cubierta del evaporador

La diferencia de temperatura media debida a la caida hidrostatica se da entonces como:

Ty+T
p
ATy =Tpme =Ty =———F (43)
3
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Figura 17. Temperas en el evaporador
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Si no se dispone de datos termodindmicos para el fluido de trabajo, la velocidad con que aumenta la
temperatura de saturacion con la profundidad se puede determinar combinando la ecuacién para
calcular la presion en el fondo del termosifon con la ecuacion de Clausius-Clapeyron, lo que nos

resulta como se muestra a continuacion:
dTs  Tsg [p ]
-1 44
dH L [ (44)

Si la variacion de propiedades con profundidad es despreciable, la temperatura en el fondo del
termosifon es:

dT,
Tp=Tv+d—I_;leF (45)

Resistencia interna para tuberias lisas inclinadas

La inclinacion de la tuberia reduce la resistencia térmica de la pelicula de condensacion (z,), pero
puede aumentar la resistencia térmica del evaporador (z3) debido a un humedecimiento inadecuado
de la parte superior de la tuberia.

La resistencia térmica de una pelicula de condensado en un tubo horizontal se puede calcular a partir
de la teoria de Nusselt de la condensacién cinematica [1] [2]. Por lo tanto:

0.33501/3
Dgl/3lc4/3¢§/3

(46)

Z7 =
Donde:

Z, = Resistencia térmica de una pelicula de condensado

Q = Tasa de transferencia de calor

D = Diametro Interno

g = Aceleracion de la gravedad local

l. = Longitud del condensador

&, = Factor de calidad para condensacion

Cambiar el angulo no altera significativamente la resistencia interna para angulos de hasta 10°
respecto a la horizontal. Por lo tanto, se sugiere provisionalmente que la resistencia térmica interna
de un termosifon inclinado se estimara a partir de las ecuaciones zs,, y z,, siempre que el llenado del
liquido sea superior al 60%.

Efecto de la turbulencia en la resistencia interna

Para Re; > 1300 se recomienda la siguiente ecuacion:

CQ1/3 -0.733
z;(Rey > 1300) = <D4/3g1/3lc¢§/3 (191)(Rey) (47)
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Donde:

Z; = Resistencia térmica de una pelicula de condensado

Q = Tasa de transferencia de calor

D = Diametro Interno

g = Aceleracion de la gravedad local

l. = Longitud del condensador

&, = Factor de calidad para condensacién

Rey = Numero de Reynolds de la pelicula liquida en la seccion adiabatica

Efecto de la rugosidad sobre la resistencia interna

Los métodos para predecir la resistencia interna de un termosifon dado anteriormente son para
tuberias lisas. Se sabe que las superficies artificialmente rugosas proporcionan coeficientes de
transferencia de calor mejorados en la ebullicion nucleada a pequefas diferencias de temperatura.
También se sabe que se puede conseguir una mejora de dos o tres veces en el coeficiente de
transferencia de calor en la condensacion dentro de tuberias verticales cortando ranuras verticales por
la superficie.

Tasa maxima de transferencia de calor

A medida que aumenta la diferencia de temperatura a través de un tubo de calor o de un termosifén,
la velocidad global de transferencia de calor aumenta hasta que se alcanza un maximo. Esto puede
deberse a una crisis de ebullicién dado por un gran aumento en z3, esto puede ser debido a una caida
excesiva de la presion de vapor (un gran aumento en z5) o puede deberse a una falla en el suministro
de liquido a la superficie calentada.

Limite de la presidn del vapor

Al operar un tubo de calor o un termosifén a una presion sustancialmente inferior a la atmosférica, la
caida de presion del vapor puede ser significativa en comparacion con la presion en el evaporador.
Un método para estimar el limite de presion de vapor se da (para flujo laminar de vapor).

El limite de presion de vapor puede ser una restriccién severa a la transferencia de calor a las
temperaturas de funcionamiento mas bajas y gradientes de temperatura axiales apreciables pueden
ocurrir cuando se aproxima el limite. Por lo tanto, los tubos de calor son casi siempre disefiados para
funcionar bien lejos de este limite. Siempre que se cumpla que AP,/P, < 0.1, no se encontrara el
limite de presion de vapor. Sin embargo, el limite puede ser importante durante el arranque.

La velocidad de transferencia de calor global maximo se puede calcular a partir de la siguiente
ecuacion tedrica:
A,D2ZAP
Oy = 2200 (48)
64.uvleff
Donde:

Qmax = Tasa de transferencia de calor maxima
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A, = Area de la seccién Transversal del evaporador
A = calor latente de vaporizacién

D, = Didmetro Interno en el evaporador

A = calor latente de vaporizacién

py = Densidad del vapor

P, = Presién del vapor

U, = Viscosidad dindmica del vapor

lesr = Longitud efectiva

l l
leff = ;e + la + ;C
Limite Soénico

A bajas presiones de funcionamiento, la velocidad del vapor puede ser apreciable en comparacion
con la velocidad sénica en el vapor. A partir de esto se sigue aproximadamente que el flujo de masa

de vapor axial maximo %, viene dado por:

Qm
=% = 0.5(R,p,)°° (49)
Donde:

Q = Tasa de transferencia de calor
A = Area de la secciéon Transversal
A = calor latente de vaporizacioén

Se espera que esta férmula se aplique independientemente de la orientacion. Si la temperatura normal
de trabajo es muy superior a la atmosférica, el limite sénico puede aplicarse en condiciones de
arranque, cuando el fluido de trabajo esté a la temperatura ambiente y por lo tanto los valores de P, y
P S0n mucho menores que en condiciones de funcionamiento; Esto puede ralentizar el procedimiento
de arranque. Por ejemplo, el limite sénico de /A para el agua a 20 °C es 7,8 MW / m?, mientras que
a100° C es 277 MW / m?,

El limite s6nico se puede encontrar usando la Ecuacién siguiente; la cual se deriva de modelos
unidimensionales [2].

Omax = 0.474214,/P,p, (50)
Donde:

Qmax = Tasa de transferencia de calor maxima
py = Densidad del vapor

P, = Presién del vapor

A = calor latente de vaporizacion
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Limite de secado

El limite de secado es alcanzado en un termosifon bifasico cerrado en la parte inferior del evaporador
cuando el volumen de fluido de trabajo es muy pequefio y el flujo de calor radial es relativamente
pequefio. En esta situacion el fluido condensado viaje hacia la zona de evaporacion pero entre mas se
acerca a la parte inferior de ésta, el espesor de la pelicula del condensado se aproxima a cero, por lo
tanto no habra un pozo liquido en la parte inferior de la zona de evaporacion. Si el flujo de calor
aumenta en el evaporador, el secado en la parte inferior serd inminente y el tamafio de la zona seca
incrementara con la entrada de calor. Desde la zona seca la temperatura de la pared incrementa
constantemente, lo cual puede producir un sobrecalentamiento. Cohen y Barley (1955), Strel’tsov
(1975) y Andros y Florschuetz (1976) desarrollaron relaciones entre el volumen del fluido y flujo de
calor de secado para pequefios tipos de volimenes. Shiraishi compar6 el modelo de Cohen y Bayley
con sus datos experimentales del secado de un termosifdn, estos experimentos se realizaron para dos
termosifones con contenedor de vidrio y R113 como fluido de trabajo. Los termosifones fueron
calentados en un bafio de aceite para efectos de visualizacion. Un resorte helicoidal fue ubicado dentro
del termosifén para mantener la pelicula de liquido que caia uniformemente a través de la seccién del
evaporador. A continuacién se presenta la ecuacion que permite calcular el flujo de calor maximo
antes de alcanzar el limite de secado, la cual es una adaptacion al modelo de Cohen y Bayley
presentado por Faghri, donde todas sus zonas tienen el mismo diametro.

4|0 —
. / 9hygpi Py /W\ Vr ’ 3
Qmax _ | v | nD, <(lel) - (VTpv)>

A |\ ul.\ogpi(p - py) /l %lc +lg+ 3 Vilor = py)

(51)
gle

Donde:

Omax = Tasa de transferencia de calor maxima
A = Area de la seccién Transversal

A = calor latente de vaporizacion

hsy = Entalpia de vaporizacién

g = Aceleracion de la gravedad local

py = Densidad del vapor

p; = Densidad del fluido

o = Tension superficial

u = Viscosidad dinamica del vapor

l, = Longitud del evaporador

l. = Longitud del condensador

l, = Longitud de la zona adiabatica

D,, = Diametro Interno en el evaporador
V; = Volumen del liquido antes de calentar
Vi = Volumen total del termosifon

Limite de arrastre
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Hay dos importantes correlaciones semiempiricas para predecir el limite de inundacion en sistemas
abiertos de dos fases, la primera es la correlacion de Wallis (1969), la cual se caracteriz6 por un
balance entre las fuerzas inerciales e hidrostaticas y la segunda es la de Kutataladze [9], en el cual la
inercia y las fuerzas superficiales de tension son balanceadas. La correlacion de Wallis estd basada
en los resultados de un experimento de canal abierto agua-gas. Dos coeficientes en esta correlacion
deben ser determinados por experimentacion, porque dependen del disefio del tubo. El defecto de la
correlacion de Wallis, es el no tener en cuenta el efecto de la tension superficial. La tension superficial
es de gran importancia en las caracteristicas hidrodinamicas y de transferencia de calor de sistemas
liquido-gas. Fisicamente incrementar la tension superficial significa que una mayor diferencia de
presion puede ser sostenida sin formacion de olas. En la correlacion de Kutateladze, el efecto del
didmetro de los tubos no esta incluido. Para tubos pequefios, el diametro del flujo de vapor pasa a
jugar un papel muy importante en las caracteristicas de inundacion [5].

En 1989 Faghri presenta una mejora a las correlaciones semiempiricas existentes, al incluir el efecto
de la tensién superficial, el diametro del tubo y las propiedades del fluido de trabajo. Esta es la
correlacion mas general para determinar el limite de arrastre en termosifones.

El modelo de calculo utilizado en (FAGHRI, 1995), el cual es una combinacién de las correlaciones
desarrolladas por Tien y Chung (1978) e Imura (1973) se presenta a continuacion:

Qmax = thgA[gU(pl - pv)]1/4 [pv_1/4 + pl_l/4]_2 ( 52 )
Donde:

Omax = Tasa de transferencia de calor maxima
K = numero de Kutateladze

A = Area de la seccién Transversal

hsy = Entalpia de vaporizacién

g = Aceleracion de la gravedad local

py = Densidad del vapor

p; = Densidad del fluido

o = Tension superficial

El nimero de Kutateladze (K) [40] en funcién del nimero de Bond (Bo), el cual es un balance entre
la cabeza dinamica, tension superficial y la fuerza de gravedad,
0.14
K= (&) tanh? Bo /4 (53)
Pv
Donde:

K = nimero de Kutateladze
py = Densidad del vapor

p: = Densidad del fluido
Bo = ntimero de Bond
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La ecuacion siguiente nos permite calcular el nimero de Bond (Bo) [Incropera], siendo L la longitud
caracteristica para la superficie de interés:

_ 9(p; —Jpv)sz (54)

Bo
Donde:

Bo = nimero de Bond

g = Aceleracion de la gravedad local

py = Densidad del vapor

p1 = Densidad del fluido

o = Tension superficial

D,, = Didmetro Interno en el evaporador

Limite de ebullicién

El limite de ebullicion se produce cuando se forma una pelicula estable de vapor entre el liquido y la
pared calentada del evaporador. Esto da el maximo flujo de calor como:

Q;nax = 0.124(p,)**[ag(p; — py)]°2° (55)

Donde:

QOmax = Tasa de transferencia de calor maxima
Se = Superficie interna del evaporador

g = Aceleracion de la gravedad local

py = Densidad del vapor

p; = Densidad del fluido

o = Tension superficial

Otra forma de calcular este limite la propusieron Bezrodnyi et al. (1976), Gorbis y Savchenkov
(1976) mediante una correlacion empirica para el maximo flujo de calor radial al cual comienza el
limite de ebullicion para un termosifén bifasico cerrado.

2
Amax_ _ 2104 + 0.012R 9(e1 = py) (56)
Qmax,oo o

Gmax = Flujo de calor radial
Gmax,» = Flujo de calor para ebullicion del liquido

Donde:

C = Coeficiente

g = Aceleracion de la gravedad local
py = Densidad del vapor

p: = Densidad del fluido

o = Tension superficial
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Gmaxe = 0.142({/py)[ag(p; — p,)] /2

Donde:

g = Aceleracion de la gravedad local
py = Densidad del vapor
p1 = Densidad del fluido
o = Tension superficial

(57)

La ecuacion anterior representa el flujo de calor para la ebullicién de un liquido [Faghri], el

coeficiente C se muestra a continuacion:

D
¢=4 (z_)
[

—.044

0 @

Coeficientes A1y n para determinar el coeficiente C:

Vi/Vr

Menor o igual que 0.35

A1 n
0.538 | 0.13
3.54 | -0.37

Mayor que 0.35

Donde:

Ay yn = Coeficientes para determinar C

A = calor latente de vaporizacioén

l, = Longitud del evaporador

l. = Longitud del condensador

D = Diadmetro Interno del termosifén

V, = Volumen del liquido antes de calentar

Vr = Volumen total del termosifén

(58)

La anterior correlacion fue basada en un angulo de inclinacion entre 0° y 86°; para una proporcion de
llenado entre 0.029 < V<0.60, en ausencia de gases no condensables. Los fluidos de trabajo fueron

agua, metanol, R113 [40].

Limite de flujo a contracorriente

Incluso cuando hay suficiente liquido presente en el termosifon para evitar el secado, la tasa global
de transferencia de calor esta sujeta a otro limite; Esto ocurre cuando la velocidad de arrastre del
liquido por el vapor evita el flujo descendente de liquido (a veces conocido como "inundacion” o

"limite de arrastre™).

La correlacion para el flujo maximo de masa axial de vapor es:

Qmax

AL

fifofs(0,)%[ag(p; — py)]%2°

Donde f; es una funcién del nimero de Bond, que se define como:

(59)
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0.5
Bo =D (M) (60)

g

El factor £, es una funcién del pardmetro de presion adimensional K,,, que se define como:
P,
K, = 05
(go(o1 = py))

fo = Ky*7 si K, < 4x10* (61)

f> =0.165si K, > 4x10*

El factor f; es una funcion de la inclinacion del tubo. Cuando la tuberia es vertical f; = 1, cuando la
tuberia esta inclinada, el valor de f; puede leerse en la figura [XX], donde esta representado f; frente
a B, el angulo de inclinacién respecto a la horizontal, para diversos valores del namero Bond. El
producto f; > f3 es a veces llamado el "nimero de Kutateladze".
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Figura 18. Factor f3 es una funcion de la inclinacion del tubo
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Capitulo 5. Metodologia de analisis

Para determinar el rendimiento térmico en un termosifén se cuenta con una secuencia de ecuaciones
descritas en el capitulo 4, las cuales dependen tanto de propiedades fisicas del fluido de trabajo como
de los materiales de construccion.

A partir de datos experimentales obtenidos de la literatura abierta [41] y con base a la secuencia de
ecuaciones se va a reproducir dicho trabajo experimental, para obtener el rendimiento térmico,
mediante la variacion de las potencias eléctricas en el evaporador y los caudales en el condensador,
ademas del angulo de inclinacion y dejando fija las dimensiones del termosifon.

El primer paso es determinar las resistencias externas mediante los coeficientes convectivos de los
fluidos externos tanto del lado del evaporador como del condensador, como se puede observar en la
siguiente tabla.

K w
Z1:0W heo:omzK
heo = 147.02 ——

K = 2
Z, = 0.2608 = S.o = 0.0269 m

Soo = 0.0269 m?

Donde:

h.o, = Coeficiente convectivo exterior del evaporador.
h., = Coeficiente convectivo exterior del condensador.
Sco = Superficie exterior del condensador.

h.o = Superficie exterior del evaporador.

El segundo paso es determinar las resistencias en la pared del termosifon, para después obtener una
resistencia total, la cual es la suma de las anteriores.

s K w
Z, =5.113x107° - Kmateriar = 385.2 —

= - =0.4
ZB 5.1132x10 5 LC 0.45m

K
Z=21+2Zy+Zg+2Zo=0.2609

Donde:

Kmateriar = Conductividad termica del material
L. = Longitud del condensador

El tercer paso es calcular la temperatura del condensador a partir de la resistencia térmica total
calculada en el paso anterior.
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T,=86.01°C

Donde:
Tv == Tsi +

Ts; = Temperatura del fluido refrigerante

Z

Z;+Zg+Z
Zy+Zs+29)

w
Kmateriat = 385.2 —

mK
L.=0.45m
Ty; =35°C
Ts, = 86.03
AT =Ty, — Ts; = 51.03

T, = Temperatura del fluido caliente o fuente de calor

AT =T,, —

En el cuarto paso se obtienen las propiedades termodinamicas del vapor saturado y del liquido
comprimido mediante la temperatura de vapor del paso tres, ya que estas dependen de los fluidos que
se quieren enfriar y/o calentar. En la siguiente tabla se muestra un resumen para un termosifén con
una potencia eléctrica de 200 W entrada en el evaporador y 10 L/hr para el condensador.

T, 86.02 | °C T, = 86.02 | °C 0= 9.81 | m/s"2
P, = 60.10 | kPa P, = 60.09 | kPa B= 90 | °
Py = 0.37 | kg/m3 pL= 967.87 | kg/m3 Patm= 101.32 | kPa
u= 2.73 | m3/kg u= 1.03E-3 | m3/kg = 4.21 | kil kg °C
V= 2489.67 | ki/kg V= 360.09 | kJ/kg
h= 2653.61 | ki/kg h= 360.15 | kJ/kg
s = 753 | kllkgK | s= 1.15 | kl/kg K
x = 1 x = 0 Pele_evap= 200 | W
Uy, = 12.44E-6 | Pa*s w, = | 329.79E- | Pa*s Zelec= 1.03
6
k, 0.026 | W/m °C k; 0.67 | W/m~°C
heg = 4y 2293.46 | kJ/kg o= 0.06 | N/m Tension Superficial
vy = 3.39E-05 m?/s v = | 3.41E-07 m#/s

Paso 5 se procede a calcular el Factor de calidad para la condensacion.

o

Lk pi
H

0.25
> = 6672.05

Sexto paso se obtiene la presion en el fondo, para poder determinar la temperatura en el fondo del
pozo por medio de tablas termodinamicas.

Pp=P,+p;-g-F-l;-sinf§ =61589.47 Pa

Tp = 86.65°C
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La temperatura en el fondo del pozo también se puede obtener mediante la siguiente expresion,

puede calcular la temperatura de ebullicion con respecto a la profundidad.

oL _ . [% _ 1]:4.06 K/m

Ts

T .
T

p=Ty

lo-F =86.66
El séptimo paso es calcular la temperatura media debido a la carga hidrostatica.

T, +T,
Tme = T,(1 — F) + (%F) = 86.13°C

El octavo paso es determinar la temperatura efectiva global.
AT =Ty, — Ts; — AT, = 50.91°C
T, — T,
ATh = Tme - Tv = TF = 01125
En el noveno paso se calcula la transferencia de calor.
. AT
Q= z = 195.13 W

Ahora se procede a calcular las resistencias térmicas debidas a las peliculas formadas en la pared
interna en el termosifon.

El célculo de la resistencia térmica en la pelicula de evaporacion se define:

- )" -

C* Q1/3

Z3 = — = 0.00238 K/W
D4/3 . gl/g . le . 4)2/3

Se calcula la resistencia térmica debida a la ebullicion nucleada:

1
= =0.01245 K/W
Z3p ®g02Q04(rD1,)06 /
0.65 170.3 0.7 0.23
pLo Ko G [ P, ]
¢ =0.32 = 55.87
P25 104D |Pyry

se
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Ahora como Z3p > Z3, el valor medio de la resistencia en la seccion del evaporador se obtiene
mediante la ecuacion, dando como resultado:

Z3 = 23,F + 237 (1 — F) = 0.0059198 K /W

La resistencia térmica de la pelicula de condensacion esta dada por la siguiente ecuacion:

34

=) " =0z

1
C-Q/3
Zy = 7y = 0.002389 K/W
4, 1 /3
D/3-g/3-1, -,

El décimo paso es sumar todas las resistencias

1 1\7!
Z=Z1+< +_) +Z9=02658K/W
Zz+Z3+Z5+Z7+Z8 Z10

Nuevamente se procede a calcular la transferencia de calor
. AT
Q= z = 186.5272 W

Este procedimiento se tiene que repetir dado que es un método iterativo, con lo que se obtiene que
el calor transferido en el condensador es:

. AT
Q= =18895W

Ahora para poder determinar el rendimiento térmico se tiene lo siguiente:

Usum _ 0 94
cal
Limite de presién de vapor
A,DZAP,p,
= ———=095118.28 [W
Qmax 64/11;leff [ ]
Limite sonico
Qmax 0.5
YT 0.5(p,P,)%5 = 41053.21 [W]
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Limite de secado

. 0.25
Qmax = 0.12L(p,)°5(0g(p, — py)) S = 20885.99 [W]

Limite de arrastre

-2
Omax = KhygAlga(pr — p)1Va|p, ™4 + p"/a| ~ = 2728.65 W]

Limite de ebullicion

Qmax = (0.124(p,) %[0 g (p, — p,)]1°%°)S, = 22046.32 [W]

Limite de flujo a contracorriente

Qmax = f1f2f3(ps) 3 [0g(p; — p,)]1°*° AL = 3780.45 [W]
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Capitulo 6. Analisis del rendimiento

Para corroborar el funcionamiento de la metodologia descrita en el capitulo 4 y 5, se realizé un analisis
comparativo con datos experimentales proporcionados por el Instituto Politécnico Nacional (IPN)
[42], y del estudio realizado por Gedik [41].

Tabla 3. Comparacion de los resultados obtenidos en el presente trabajo con publicaciones de la
literatura abierta para agua y un angulo de inclinacion de 90°.

Estudio Caudal de | Porcentaje | Longitud del | Potencia | Resistencia | Eficiencia

refrigerante | de llenado | termosifén entrada térmica R

[L/h] [F] [cm] (W] [°C/W]
Metodologia | 20 35% 100 200 0.30 0.87
actual 20 35% 100 400 0.30 0.56

- 40% 50 100 0.51 0.73
Gedik [41] 20 35% 100 200 0.26 0.88

20 35% 100 400 0.17 0.61
Faghiri [40] | - 20% 50 2255 0.12 0.55
Noie [28] | - - 100 195.2 - 0.86
Sozen [43] 19 33.3% 100 200 0.23 -

19 33.3% 100 300 - 0.85

19 33.3% 100 400 0.12 -
Amiri [44] | 15 - 100 150 0.28 0.84
Sozen [43] 19 33.3 100 300 0.22 0.76

En la tabla 3 se muestra una comparativa del presente trabajo con otros resultados publicados en la
literatura abierta, con agua como fluido de trabajo, y un angulo de inclinacion del termosifén de 90°.
Por lo que, los resultados obtenidos en el presente trabajo pueden considerarse validos, ya que la
eficiencia calculada es muy proxima a los datos experimentales presentados por diversos autores,
para el mismo: caudal, porcentaje de llenado, longitud y potencia de entrada en el termosifén.

Ademas se observa que hay una variacién en la resistencia térmica, esto se debe a que la metodologia
actual propone un célculo mas detallado, puesto que considera las resistencias internas (pelicula
formada por condensado en el evaporador y condensador), y no solo las ocasionadas por las paredes
del material.

57



Los estudios experimentales realizados Gedik [41] y Noie [28], distribuyen la de temperatura a lo
largo de la pared exterior del termosifon, quedando un punto para la seccion adiabética, dos y tres
puntos para la seccidn del evaporador y condensador correspondientemente. Como se muestra en la
figura 19.

55 mm " Tout : i i A T e
Salida de Agua «—Y i Tc2 : x_
| 1
o
1 ! a
18
CONDENSADOR i i 3 mm
L
1
Entrada de i Tcl i - x_
A ' ! 100
Rk 55 mm i i I mm
113 mm
ZONA Tal mm A4
ADIABATICA I
...... 190 mm
TC-& (] \ &
A
72 mm
Ted mm \ 4
A
EVAPORADOR 76 mm
Tel mm A4
A
126 mm
Tel ¥
T 30 mm
------ v

Figura 19. Esquema termosifén utilizado para la obtencion de datos experimentales.

En la figura 19 se observa un diagrama con las dimensiones utilizadas por el estudio realizado por E.
Gendik [41]. También se especifican los puntos donde se colocaron los termopares para toma las
temperaturas en las diferentes secciones que componen el termosifon. A partir de estas dimensiones
se puede determinar la relacion de aspecto, que esta dada por la ecuacion:

L,

7= relacion de aspecto

A partir de esta relacion se puede estudiar el efecto del nimero de E6tvds, en los patrones de flujo
interno de un termosifon.

Cuando Le/d es menor a 10 y se tiene nimeros de Eo < 30, el patrén de flujo es de burbuja como lo

explica P. Terdtoon et al. [45], y el secado estd dado por ebullicion de pelicula, estos efectos se
producen en la parte media del evaporador.
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Para el caso donde el namero de Eo > 30 y la relacién de aspecto es menor a diez, el patrén de flujo
nuevamente es de burbuja y el secado por ebullicién de pelicula, pero ahora estos efectos se producen
en la parte superior del evaporador.

Cuando la relacién de aspecto es mayor a 10 y el nimero de Eo es menor a 30, el patrén de flujo
interno es anular y el secado es causado por inundacion, ambos efectos se producen en la parte
superior del evaporador. Si el nimero de Eo > 30, el patron de flujo es anular pero no se puede
observar con claridad reporta Terdtoon et al.

La Unica diferencia entre diferentes nimeros de E6tvos, es que si se tiene Eo pequefios las burbujas
de vapor se observan claramente y estas tienden a ser mas grandes. Por lo tanto, la perturbacién del
vapor, es mas alta que en nimeros de Eo altos.

Las figuras 20 y 21 muestran la variacion de la temperatura a lo largo del termosifén para una relacion
de aspecto de 7.45 v tres relaciones de llenado (30%, 60% y 90%), con dos potencias de entrada de
215y 830 W. Mientras las figuras 22 y 23 muestran la variacion a lo largo de un termosifén para tres
diferentes caudales en la zona de condensacion y un factor de Ilenado de 35%.

En las figuras 20 y 21, muestran la distribucion de temperatura a lo largo de la pared del termosifon,
en la seccion del evaporador, la cual es casi isotérmica, especialmente en el calor de entrada. También
se puede ver en las Figuras 20 y 21 que las temperaturas exteriores de la seccion del evaporador son
mas bajas cuando la relacion de llenado es del 90% para una relacion de aspecto de 7.45, mientras
que en las Figura 21 la temperatura para la relacion de aspecto de 7.45 es menor cuando la relacion
de llenado es del 60%.

140
120 |
[ E—
[ —— Q=215W
100 —8—F=30%
L i
S o b —a— F=60%
g ' . ——F=90%
o 60 |
£
Q
- [
40 C
20 f
0 -I 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90

X [cm]
Figura 20. Variacion de la temperatura a lo largo de un termosifén con una relacién de aspecto de 7.45.
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Figura 21 Variacion de la temperatura con una relacion de aspecto de 7.45 y 830W.

Por otro lado, si ahora se varia el caudal y se conserva una potencia de entrada de 200 y 600 W (Figura
22 y 23), se tiene que la temperatura en la parte exterior del termosifon es uniforme en el evaporador
que esta conformado por los puntos 1,2 y 3. Pero la temperatura de la superficie en el condensador
disminuye significativamente por lo que se esta intercambiando el calor de una forma eficiente como
se vera mas adelante cuando se analice la transferencia de calor por medio del namero de E6tvos.

200 W

100

40 F

Temperatura [°C]

20 F

O'|||||||||||||||||||||||||||||||||||||||

0 1 2 3 4 5 6 7 8
Puntos

—a—10L/h —@—20L/h ——30L/h

Figura 22. Variacion de la temperatura con una potencia de 200 W.
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Figura 23. Variacion de la temperatura con una potencia de 600 W.
A diferencia de la figura 22, la figura 23 muestra la variacion de temperatura con una potencia de

entrada a 600 W, se puede observar que el promedio de temperaturas distribuidas en el condensador
para un caudal de 10 L/h es 50 °C, mientras que para una potencia de 200 W es de 40 °C.
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Figura 24. Calor calculado vs calor suministrado.

La figura 24 proporciona una comparacion de los calculos basados en la presente tesis sobre la tasa
de transferencia de calor proporcionada por la resistencia eléctrica, esto con el fin de investigar la
tasa méaxima de transferencia de calor del calor suministrado al calculado. Se puede observar que
con un caudal de 10 L/h se tiene la mejor transferencia de calor con la menor potencia suministrada,
esto conlleva a deducir que el patrén de flujo es anular como lo veremos adelante.
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Figura 25. Relacion de calores contra nimero de Eo.

En la figura 25 se tiene una relacion de llenado de 35% y nimeros de Eo altos por lo que se tiene un
flujo anular dando como resultado una mejor transferencia de calor debido a que el espesor de la
pelicula de liquido alrededor de la pared tiende a ser uniforme. Lo que indica un rapido movimiento
del vapor en el centro.

También se observa gque dependiendo de la potencia suministrada en el evaporador la relacion de
calor experimental y calculado se acerca a la unidad lo que nos indica que se tiene una mejor
transferencia de calor para nimeros que en este caso se da para una potencia de entrada de 200 W.
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0.7 ¢ ©200W, 10 L/h, Teo
©
2 8'? A 200 W, 10L/h, Exp
"*E 0.4 A 400 W, 10 L/h, Teo
03 - €400 W, 10 L/h, Exp
0.2
o1 - 600 W, 10L/h, Teo
0 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 1 -— 600 W’ 10 L/hl Exp
30 40 50 60 70 80 90

Angulo de inclinacién

Figura 26. Angulo de inclinacidn vs eficiencia.
La figura 26 muestra la eficiencia térmica que se puede obtener en un termosifon bifasico a diferentes
potencias de entrada en el evaporador, inclinacion y caudales. Con lo cual se validé la metodologia

de célculo del capitulo 4. A pesar de que es un modelo unidimensional se aproxima a los datos
obtenidos experimentalmente.
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La figura muestra que en general la eficiencia del termosifon disminuye, a medida que se aumenta la
potencia de entrada en el evaporador, puesto que el caudal en el condensador es el mismo (10 L/h),
por lo que no se tendrd un flujo anular y las resistencias internas aumentaran ocasionando una
disminucién en la eficiencia.
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dq

Figura 27. Eficiencia vs Diametro de la burbuja

En figura 27 se muestra la eficiencia contra el diametro de salida de las burbujas formadas en el
evaporador a diferentes potencias eléctricas suministradas y tres diferentes caudales. Este grafico se
puede dividir en tres intervalos los cuales son:

1. 0.0092<dy<0.0094. Este intervalo corresponde a una potencia suministrada de 600 W.

2. 0.0096<d4<0.0100. Intervalo correspondiente a una potencia de 400W.

3. 0.0100<dy<0.0104. Intervalo con mayor eficiencia, el cual tiene una potencia de 200W.

Observando este grafico se observa que a mediad que la potencia suministrada disminuye la eficiencia
se ve favorecida debido a que se tiene un flujo anular, en el cual el gas fluye por el centro de la tuberia
y se genera una pelicula fina de liquido en la pared del termosifon. En su contra parte si la potencia
suministrada aumenta provocara que el flujo no sea anular, si no de bala o en transicién.
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La figura 28 muestra el nimero de E6tvos contra el diametro de salida de las burbujas entre el radio
(e =d4/(D/2)) a diferentes potencias eléctricas suministradas y diferentes caudales. Este grafico se
puede dividir en tres intervalos los cuales son:

1. 1.02<¢<1.04. Este intervalo corresponde a una potencia suministrada de 200 W.
2. 1.08<¢<1.10. Intervalo correspondiente a una potencia de 400W.
3. 1.13<g<1.14. El cual tiene una potencia de 600W.

A medida que la potencia suministrada aumenta el patron de flujo tiende a ser de bala debido a que
el diametro de la burbuja incrementa, generando una disminucion en la transferencia de calor, por lo
tanto la eficiencia se seriamente afectada como se observa en la figura 27.

Por otro lado si se tiene € cercanos a la unidad, el patrdn de flujo tiende a ser anular con lo cual hay
un aumento en la transferencia de calor y por lo tanto también de la eficiencia como se observa en la
figura 27. Ademas de que si se tiene un nimero de Eo alto esto indica que la perturbacion del vapor
disminuye al igual que las burbujas dentro del pozo, generando un flujo anular en la interface liquido
vapor.

6.1 Conclusiones

Se analiz6 una metodologia de calculo mediante resistencias térmicas para el rendimiento térmico de
un termosifon bifasico cerrado, logrando determinar el tipo de patrén de flujo que se desarrolla en el
termosifon de acuerdo al nimero de Eo y didmetro de la burbuja.

Los resultados obtenidos en el presente trabajo se ajustan bien a las estimaciones experimentales, sin
embargo existe un error maximo del 8% para ciertos casos, ya que en otros este error es de alrededor
del 1%. Esto depende de la potencia suministrada en el evaporador.

Para un termosifon con una relacion de aspecto de 25, porcentaje de llenado de 35% del volumen del
evaporador y con una longitud total de un metro, la eficiencia méxima se presenté para un caudal en
el condensador de 10 L/h y una potencia de entrada en el evaporador de 200 W. A partir de estas
condiciones el nimero de Eo se ve favorecido, ya que las fuerzas de flotacion dominan sobre las
fuerzas de tension superficial dando como resultado un patron de flujo anular.
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Por otra parte a mayor tamafio de burbuja se tiene un decremento de la eficiencia térmica, dando
como resultado una baja transferencia de calor y un Eo bajo.

Las limitaciones mas importantes de un termosifén bifasico se pueden agrupar en dos categorias:
limite de secado para porcentajes de llenado de menos de 30% en el evaporador y limite de inundacion
para volimenes grandes de fluido dentro del evaporador [2].

Si se llegara al limite de secado esto provocaria un sobrecalentamiento, puesto que no existiria un
ciclo dentro del termosifon, ya que el fluido condensado baja hacia la zona de evaporacion pero al
estar seco el pozo y al tener un suministro constante de energia, este se evaporara instantaneamente
provocando que no exista un pozo liquido y por lo tanto no exista evaporacion, con lo que se tendria
vapor sobrecalentado y este

El limite de secado es alcanzado en un termosifén biféasico cerrado en la parte inferior del evaporador
cuando el volumen de fluido de trabajo es muy pequefio y el flujo de calor radial es relativamente
pequefio. En esta situacion el fluido condensado viaje hacia la zona de evaporacion pero entre mas se
acerca a la parte inferior de ésta, el espesor de la pelicula del condensado se aproxima a cero, por lo
tanto no habra un pozo liquido en la parte inferior de la zona de evaporacion. Si el flujo de calor
aumenta en el evaporador, el secado en la parte inferior serd inminente y el tamafio de la zona seca
incrementara con la entrada de calor. Desde la zona seca la temperatura de la pared incrementa
constantemente, lo cual puede producir un sobrecalentamiento.

6.2 Trabajos a futuro

Trabajar con diferentes tipos de fluidos como por ejemplo la combinacion de agua y alcohol
donde ya se tienen estudios experimentales en la literatura abierta, para ver el
comportamiento de la metodologia descrita en el presente trabajo, con la finalidad si esta se
puede aplicar a otros fluidos de trabajo diferentes agua.

Trabajar con diferentes angulos de inclinacion ya que en la presente tesis fue realizada con
unangulo de 90°, por lo que el campo de estudio es limitado, dado que en calentadores solares
estos angulos son maximo a 45°.
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Apéndice A.

Velocidad de evaporacion del agua [46].

La evaporacion es el paso continuo de una sustancia del estado liquido al de vapor, se efectia en la
superficie del liquido y ocurre a cualquier temperatura hasta que se satura de vapor el espacio
inmediato al liquido. EIl proceso de evaporacion en un sistema abierto depende del tamafio de la
superficie expuesta, del tipo de sustancia y del porcentaje de vapor en los alrededores. La velocidad
de evaporacion es mayor cuanto estd mas seca la capa de aire en contacto con el liquido, o sea, cuanto
mas alejada esta de la saturacion, y si el aire esta saturado, cesa la evaporacion.

Cuando las moléculas del liquido abandonan la superficie y se suman al vapor, lo hacen porque
vencen las fuerzas atractivas que existen en el estado hquido. Estas fuerzas son intensas pues las
moléculas estdn muy cercanas unas de otras en el liquido. Para vencer estas fuerzas atractivas se
requiere energia, a la que se le llama calor de vaporizacion del liquido. Desde un punto de vista de
energia, las fuerzas intermoleculares producen, en efecto, una barrera de potencial la cual retiene en
su lugar a las moléculas.

Al evaporarse, el liquido pierde sus moléculas mas energéticas y la temperatura del liquido decrece.
Si el vapor que se encuentra arriba del liquido se quita de manera continua, por ejemplo mediante una
corriente de aire, o si el volumen afuera del liquido es muy grande de modo que la presion de vapor
del equilibrio nunca se alcance, el liquido se evaporara continuamente. Para mantener constante la
temperatura del liquido durante la evaporacion, debe agregarse al liquido energia en forma de calor.
El calor requerido para la evaporacion de un gramo del liquido se llama calor latente de vaporizacion.
Entonces, el calor molar de vaporizacidn puede interpretarse como la energia requerida para separar
las N moléculas (M gramos) entre si, contra la influencia de las fuerzas de interaccion intermolecular.
El calor de vaporizacién para agua es de 539 cal/g a 100°C [47], mientras que para la mayoria de los
liquidos es del orden de 100 cal/g y es dependiente de la temperatura.

El proceso que involucra el enfriado de un liquido que se esté evaporando es bien conocido a partir
de nuestra experiencia. Un cuerpo mojado se enfria al evaporarse el agua y la diferencia en la
incomodidad que se siente en un dia himedo a una temperatura y un dia seco a la misma temperatura
es causada parcialmente por la diferencia en las velocidades de evaporacion y el resultante efecto
refrescante. Andlogamente, la eliminacion (por soplado) del vapor arriba de una taza de café caliente
aumenta la velocidad de evaporacion y apresura el enfriado.

La evaporacién de cualquier liquido depende de muchos factores. De entre ellos pueden citarse a la
temperatura del liquido y la temperatura de los alrededores, el tamafio de la superficie del liquido
expuesta al aire dentro del recipiente, la distancia de esa superficie respecto a la boca del recipiente,
la forma del recipiente, la humedad relativa del aire de los alrededores de la superficie del liquido, la
presién de vapor y la presidn externa, las corrientes de aire, las impurezas contenidas en el liquido v,
desde luego, de la naturaleza del liquido.
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Apéndice B.

NUmeros Adimensionales.

Numero de Reynolds

Es un nimero adimensional cuyo valor indica si el flujo sigue un modelo laminar o turbulento y se
define como la relacion existente entre las fuerzas inerciales y las fuerzas viscosas (0 de rozamiento).
4Q
Ref =
AulmD

El denominador es un esfuerzo viscoso esto es, una fuerza viscosa por unidad de area. Si las fuerzas
viscosas dominan, el flujo sera laminar y si domina el impulso, el flujo sera turbulento.

Numero de Prandtl

Es funcidn de dos propiedades fisicas importantes (térmicas y de momento), por lo tanto, responsables
del crecimiento de las capas limite y el espesor relativo entre ellos. La relacion que existe entre la
difusividad térmica (o) y la difusividad de momento (v), es el nimero de Prandtl. El nimero de Prandtl
puede ser visto como una proporcion de la medida en que las fuerzas viscosas penetren el material a
la medida de que la energia térmica penetra en el material.

Numero de Nusselt

Es un namero adimensional y es igual al gradiente de temperatura en la superficie y que
esencialmente, proporciona una medida de la transferencia de calor por conveccion. El nimero de
Nusselt puede ser visto como la relacion de la resistencia a la conduccién de un material entre la
resistencia por conveccion del mismo material. EI denominador del nimero de Nusselt implica la
conductividad térmica del fluido en la interfase de conveccion fluido-s6lido. Para la presente tesis se
utilizara la correlacién de Maslov and Kovalenko por las razones que se mencionaron anteriormente.

Nu = 0.78 - Re%5 - pr'/3
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Numero de E6tvos

E6tvos (Eo) representa la relacion entre la fuerza de flotacion y la fuerza de tension superficial. Se
usa en atomizacion de gotitas y aplicaciones de pulverizacion. Conjuntamente con el nimero de
Morton puede ser usado para caracterizar la forma de una esfera de fluido (burbuja de aire, gota de
agua, etc.).

_9(pL— pu)L?
g

Fo

NiUmero de Weber

Weber representa la relacion entre la inercia de las fuerzas de tension superficial. Para flujo en canales
se usa el diametro hidraulico (Dy) en lugar de la longitud (L). Nos resulta util para estudiar los efectos
relativos de la tension superficial y las fuerzas de inercia sobre los patrones de flujo.

_ DpG?
=

We

NiUmero de Jacob

En nimero de Jacob (Ja) representa la relacion entre el calor sensible para un volumen dado de
liquido para calentar o enfriar a través de un AT, para alcanzar su temperatura de saturacion, al calor
latente requerido en evaporar del mismo volumen de vapor.

_ chpLAT
pvhfg
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