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RESUMEN

El presente trabajo tiene como objetivo el desarrollo de una herramienta simple capaz de modelar
el cambio de fase del agua en el tubo absorbedor de un colector solar Fresnel. La herramienta
computacional fue elaborada en lenguaje de programacion Python. El volumen de control es el
agua que se subdivide en tres regiones: subenfriado, saturado y sobrecalentado. El modelo
hidrodinamico se desarrollé bajo correlaciones para conocer la caida de presion. El modelo
térmico esta basado en la suposiciéon de un flujo de calor uniforme sobre la superficie externa del
tubo, sin pérdidas de calor, y correlaciones para conocer el coeficiente de transferencia de calor
interno. Adicionalmente, el modelo permite conocer la distribuciéon del patron de flujo a lo largo
de la tuberia por medio de un mapa de flujo evaporativo. El modelo acoplado permite conocer la
caida de presion, temperatura media del fluido a la salida del tubo, coeficiente de transferencia
de calor interno, y distribucién del flujo al resolver las ecuaciones diferenciales de momento y
energia en estado estable por medio del método implicito de Euler hacia atras. El modelo fue
validado comparandolo con investigaciones encontradas en la revisién bibliografica. Finalmente,
se probd la herramienta computacional mediante un estudio paramétrico en donde se variaron
las condiciones de entrada (presion, temperatura y flujo masico) y de borde (flujo de calor),
llegando a determinar que para una presién de 2 MPa y un flujo de 15 kW, se pierde un 60.3%
de presion a la salida del tubo.

Palabras clave: cambio de fase, agua, distribucién de flujo, caida de presién, coeficiente interno

de transferencia, estado estable.
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ABSTRACT

The present work aims to develop a simple tool capable of modeling the phase change of water
in the absorbing tube of a Fresnel solar collector. The computational tool was developed using
Python programming language. The control volume is water flow that is subdivided into three
regions: subcooled, saturated, and superheated. The hydrodynamic model was developed under
correlations to know the pressure drop. The thermal model considers a uniform heat flow on the
external surface of the tube, no heat losses and correlations to know the internal heat transfer
coefficient. Additionally, the model allows knowing the distribution of the flow pattern along the
pipe by means of an evaporative flow map. The coupled model allows knowing the pressure drop,
meaning temperature of the fluid at the outlet of the tube, internal heat transfer coefficient, and
flow distribution by solving the differential equations conservation of momentum and energy in
steady-state through the implicit Euler method backward. The model was validated by comparing
it with research found in the literature review. Finally, the computational tool was tested by means
of a parametric study where the input conditions (pressure, temperature and mass flow) and edge
conditions (heat flow) were varied, determining that for a pressure of 2 MPa and a flow of 15 kW,
60.3% pressure is lost at the outlet of the tube.

Keywords: phase change, water, flow distribution, pressure drop, internal heat transfer, steady state.
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GLOSARIO DE TERMINOS

A Area de la seccién transversal del tubo, [m?]
Af Seccion transversal de liquido, [m?]
Ay Seccion transversal de vapor, [m?]
Bo Numero de Boiling, [-]
Co Numero de conveccion, [-]
D Diametro de la tuberia, [m]
6_P Gradiente de presion local, [MPa/m]
dz
(d_P> Gradiente de presion para dos fases, [MPa/m]
dz 2 fases

(d_P Gradiente de presion para liquida saturado, [MPa/m]

dZ)liquido saturado

@ Gradiente de la entalpia especifica, [kJ/kg]

dz

ef Factor de correccion para la conveccion nucleada, [-]

es Factor de correccion para la nucleacion, [-]

Fr Numero de Froude, [-]

f Factor de friccion, [-]

f2(Fryo) Factor influenciado por el nimero de Froude, [-]

F Factor de mejora de la transferencia de calor por conveccion forzada, [-]

FB Flujo burbujeante

FE Flujo estratificado

FO Flujo estratificado ondulado

Fl Flujo intermitente

FA Flujo anular

FN Flujo de niebla

g Gravedad, 9.81 [m/s?]
Grotal Velocidad de masa, [kg/m?s]
Gwavy Velocidad de masa de transicion de flujo ondulado, [kg/m?s]
Gstrat Velocidad de masa de transicién de flujo estratificado, [kg/m?s]
Gmist Velocidad de masa de transicién de flujo de niebla, [kg/m?s]

Garyout Velocidad de masa de transicion de dryout, [kg/m?s]
h Entalpia especifica, [kd/kg]
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h(z2) Entalpia a una distancia z a lo largo del eje axial, [kJ/kg]

hs Entalpia de liquido a una determinada presién de saturacion, [kJ/kg]
hsg Entalpia de vaporizacién a una determinada presion de saturacion, [kJ/kg]
h; Nivel del liquido estratificado, [-]
k Conductividad térmica del fluido, [W/mK]
L Longitud del tubo, [m]
m Flujo masico, [kg/s]
M Peso molecular, [g/mol]
Nu Nuamero de Nusselt, [-]
P Presion, [MPa]
Pr Perimetro mojado, [m]
P, Perimetro seco en contacto solamente con el vapor, [m]
Pinter Longitud de la interface liquido-vapor, [m]
Pr Numero de Prandtl, [-]
Pr Presion reducida, [-]
q¥ Flujo de calor, [W/m?]
Qerit Flujo de calor critico, [W/m?]
Re Numero de Reynolds, [-]
S Factor de supresion, [-]
ff Temperatura media del fluido, [K]
T, Temperatura superficial, [K]
v Velocidad de flujo promedio, [m/s]
We Numero de Weber, [-]
x Calidad de vapor, [-]
X1a Calidad de vapor en la transicion de flujo intermitente a anular, [-]
Xai Calidad del inicio del secado, [-]
Xde Calidad del final de secado, [-]
Y Factor multiplicador, [-]
z Distancia, [m]
Zsub Distancia de la zona de subenfriado, [m]
Zsat Distancia de la zona de saturacion, [m]
Zsuper Distancia de la zona de sobrecalentado, [m]
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MODELACION Y SIMULACION DEL CAMBIO DE FASE DENTRO DEL
RECEPTOR DE UN COLECTOR LINEAL DE FRESNEL QUE USA
AGUA PARA PRODUCIR CALOR DE PROCESO

INTRODUCCION

El sector industrial representd un tercio de la demanda de energia mundial del afio 2009. Esto
es, aproximadamente 128 exajulios (EJ). De este total, 78 (EJ) provinieron de combustibles de
origen fésil para generar calor de proceso [1]. En general, el 91% del consumo de energia del
sector industrial proviene de carburantes fosiles, carbon (44 %), productos derivados del
petréleo (26%) y gas natural (21%), por lo tanto, las fuentes de energia renovables representan
solo un 9% [2]. El uso de energia fosil conduce a la emision de diéxido de carbono (CO2) que
es el principal gas de efecto invernadero. La creciente preocupacion por el cambio climatico
ha creado diferentes iniciativas de energia sostenible como las tecnologias solares de baja y
media temperatura que poseen un gran potencial para sustituir el empleo de carburantes
fésiles a favor de producir calor hacia distintos procesos productivos.

Dentro de las tecnologias solares que mas llaman la atencién para producir calor de proceso
y dinamizar la matriz productiva de los paises en vias de desarrollo, son los colectores lineales
de Fresnel (LFR). Estos colectores son similares a los colectores cilindro parabdlicos (PTC), a
excepcion que los espejos se colocan en una superficie horizontal en diferentes angulos a un
receptor fijo ubicado a varios metros sobre el campo de espejos [3]. La tecnologia solar Fresnel
a pesar de contar con una eficiencia relativamente baja (18 - 22%), presenta grandes ventajas
que motivan su implementacion debido a que el Costo Nivelado de la Energia Eléctrica (LCOE)
es similar a un sistema cilindro parabdlico (PTC, por sus siglas en inglés, Parabolic Trough
Collector) debido a su baja inversion inicial, costo de operacion, mantenimiento y sobre todo
su facil construccion [4]. Adicionalmente, esta tecnologia es las mas proclive a ser desarrollada
por industria local en paises no industrializados [5]. El principal desafio en el disefio de un
colector Fresnel de generacion directa de vapor es la minimizacion de las pérdidas de presion
en los tubos absorbedores, especificamente en la seccion de evaporacion [5]. Durante el
cambio de fase, existe una fuerte relacién entre la caida de presion y la calidad de vapor, es
decir, la caida de presién se convierte en un factor determinante en la evaluacién del

rendimiento del colector [6].



El objetivo de estudiar el cambio de fase es determinar las caracteristicas de transferencia de
calor y caida de presion del agua en el interior de los tubos de absorcion. Por un lado, la
transferencia de calor provoca un cambio de fase y por lo tanto un cambio de la distribucion
de flujo, ademas la hidrodinamica provoca una caida de presion a lo largo de la ruta que sigue
el fluido y las caracteristicas de la transferencia de calor se ven afectadas [7].

Para evaluar la viabilidad de implementar colectores de concentracion Fresnel para producir
vapor para la industria ecuatoriana es necesario conocer el comportamiento térmico de un
receptor que cumpla con esta funcién. Existen algunos estudios previos que muestran la
viabilidad de usar este tipo de colectores para calentamiento de un fluido sin cambio de fase.
Por ejemplo, se han realizado estudios sobre la tecnologia de generacion directa de vapor y
se han aplicado modelos tedricos para describir su comportamiento [3], [8], [9] y [10] en
canales parabdlicos [11], [12], [13], [14], [15], [16], pero aun falta un modelo simplificado y
eficiente que combine el modelo térmico e hidrodinamico para la evaporacion de agua en este
tipo de colectores bajo la radiacion ecuatoriana. Por lo que contar con una herramienta de este
tipo, para estudiar el comportamiento de colectores lineales de Fresnel en regiones
ecuatorianas es muy importante.

Este trabajo pretende desarrollar un cédigo en Python del modelo de evaporacion de agua
dentro del receptor trapezoidal de un colector Fresnel. La herramienta por desarrollar tiene
relevancia dado que no se han realizado estudios previos sobre un modelo simplificado de
evaporacion sin utilizar CFD, sin embargo, si existen modelos complejos en CFD propuestos
por Pye [6], Zarza [17] y Sahoo [18]. De igual manera, servira en estudios posteriores para
estudios de optimizaciéon ya que este modelo puede ser acoplado a otros modelos 6ptico,
térmico de la cavidad trapezoidal y entre otros aspectos del colector que permitiria estudiar su

comportamiento global para la produccion directa de vapor.



Pregunta de Investigacion

¢ Es posible desarrollar un modelo simplificado que represente con una precision aceptable el
cambio de fase dentro de un receptor de media temperatura tipo Fresnel que use agua para

producir calor de procesos?

Objetivo general

Modelar y simular el cambio de fase dentro del receptor de un colector lineal de Fresnel que

usa agua para producir calor de procesos.

Objetivos especificos

¢ Identificar los mecanismos de transferencia de calor y caida de presion involucrados
en flujo monofasico y bifasico dentro de un receptor para un sistema de concentracion
solar tipo Fresnel.

e Desarrollar un modelo simplificado unidimensional en estado estable para simular el
cambio de fase dentro del receptor de un colector lineal de Fresnel mediante
correlaciones y el método de diferencias finitas.

e Programar el modelo simplificado del cambio de fase dentro del receptor de un sistema

de concentracion solar tipo Fresnel desarrollado en lenguaje Python.

Alcance

El presente trabajo busca desarrollar un modelo simplificado que represente el cambio de fase
dentro de los tubos de un receptor trapezoidal de un colector lineal de Fresnel. EI modelo
desarrollado sera programado en el lenguaje de programacién Python y emplea correlaciones
para determinar la caida de presidon como también el coeficiente de transferencia de calor a lo
largo del eje axial para estado estable. Ademas, el modelo incorpora la distribucion de flujo en
base al mapa de evaporacion propuesto por Wojtan. Una vez desarrollado el modelo termo-
hidraulico, se procede al estudio del potencial de dicha herramienta, para lo cual se realizan
estudios paramétricos que permitan conocer las caracteristicas de térmicas e hidrodinamicas
en las zonas de precalentamiento, evaporacion y sobrecalentamiento variando los parametros

de entrada (presion, temperatura y flujo masico) y de borde (flujo de calor).



1. MARCO TEORICO

En este capitulo, se hace una breve referencia a la producciéon y demanda de energia en el
sector industrial a nivel mundial y en particular para el Ecuador. Se argumenta sobre el recurso
solar disponible en Ecuador y su aprovechamiento mediante el uso de tecnologias de
concentracién solar en especial de los colectores lineales tipo Fresnel que son objeto de este
estudio. Adicionalmente, se presenta algunas investigaciones realizados por varios autores en

cuanto al comportamiento evaporativo de un receptor lineal de Fresnel.

1.1. Proyecciones de demanda de energia en el sector

industrial

En 2009, el sector industrial global consumié en total 128 exajoules (EJ) de energia final, esto
representa alrededor de 1/3 de la energia total usado a nivel mundial. Aproximadamente, dos
tercios de la energia total usada fue consumida por paises y economias en desarrollo que
emplean gas natural o carbon para satisfacer la demanda industrial. Por ejemplo, en USA y
Europa, el gas natural representa al menos 40% de su consumo, mientras que China y paises
del Pacifico usan carbdn para suplir la demanda con un 80% y 35% respectivamente [1]. Para
el 2030 se proyecta que el consumo de energia del sector industrial se incrementara
aproximadamente un 20% en comparacion con el nivel actual de 152 EJ consecuencia del
crecimiento demografico y econémico [1]. El aumento del consumo de energia y la creciente
preocupacion por el cambio climatico han impulsado la mejora e implementacion de diferentes
tecnologias adecuadas para diferentes industrias entre ellas los sistemas de concentracién
solar [19].



1.2. Recursos solar y potencial de tecnologias para

concentracion en el Ecuador

La fuente primaria de mayor impacto existente en la Tierra es la energia solar, la radiaciéon
solar varia con la latitud geografica, la época del afho y la hora del dia [20]. La radiacion solar
incidente sobre la Tierra tiene dos componentes directa e indirecta (radiacion difusa). La
radiacion directa DNI (Direct Normal Irradiation, por sus siglas en inglés) atraviesa la atmédsfera
sin alteraciones y la radiacion difusa DHI (Diffuse Horizontal Irradiation, por sus siglas en
inglés) es redireccionada por la atmdsfera o reflejada por la superficie de la Tierra. Esta fuente
de energia se puede utilizar en una amplia gama de tecnologias para uso de calefaccion,
iluminacion, electricidad, entre otros [21].

Para el aprovechamiento del recurso solar con tecnologias de concentracién, el componente
directo de la irradiacion solar (DNI, Direct Normal Irradiation) tiene mayor importancia ya que
es la componente que puede ser concentrada a través de superficies reflectivas o lentes [22].
En general, la DNI es mayor en zonas con elevada altitud, donde la absorcion y dispersion son
mas bajas. Las zonas alrededor del mundo con mayor DNI se localizan en las zonas desérticas

al sur-oeste de los EE.UU, el desierto de Atacama en Chile entre otros lugares (Australia,

. . . kWh .
Africa y Medio Oriente) que alcanzan valores en un rango de 8,5a 9,5 T [19]. (Ver Figura
1.1)
SOLAR RESOURCE MAP
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Figura 1.1. Mapa de irradiaciéon normal directa (DNI) media (anual y diaria) mundial.
(Fuente: [23])
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En el Ecuador, el potencial de la energia solar se situa en un nivel medio admisible para la
generacion de calor en aplicaciones industriales por medio de tecnologias de concentracion

solar de media temperatura, para que este sistema sea técnicamente factible se requiere como

kWh
m2dia

minimo 3.5 de insolacion directa como un umbral para proyectos de concentracion solar

[24]. Ademas, una de las ventajas de esta radiacién solar en territorio ecuatoriano es la
homogeneidad de su intensidad a lo largo del afo reduciendo asi problemas de
sobreproduccion o sub-produccion por efectos climaticos estacionarios, ya que solo se tiene
la presencia de dos estaciones seca y lluviosa aprovechando de manera mas confiable el
recurso solar [21].

Debido a la situacién geografica del Ecuador, cerca de 75% del territorio tiene niveles de DNI
por encima de 3,8. Se observa que las provincias con mayor recurso solar son: Pichincha,

Imbabura, Loja y Galapagos. En las Islas Galapagos, se tiene un mayor valor de GHI (Global

kWh
m2dia’

Horizontal Irradiation) en todo el pais entre 4,8 — 6,3 lo que sugiere una alta viabilidad

para la implementacion de tecnologias solares que diversifiquen la matriz energética de las

islas. En el caso de Pichincha e Imbabura en donde se concentra una buena parte de la

kWh
m2dia’

industria y poblacién se tiene un potencial solar entre 4,5 — 5.7 Por otra parte, Loja tiene

. ., . . kWh .
el mayor potencial solar en la region continental con niveles de 4.2 — 5,7 — g Sin embargo,

la provincia no tiene suficiente desarrollo industrial y es una buena oportunidad para la
implementacién de proyectos solares que diversifiquen la provincia [20], [21], [25]. (Ver Figura
1.2)
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Figura 1.2. Irradiacion Solar Directa Normal (DNI) Anual en el Ecuador

(Fuente: [20])



A pesar de que Ecuador tiene un potencial medio de recurso solar comparandolo con Africa,
Europa o Norte-América, lugares con un alto potencial de este recurso. Esta fuente no ha sido
estudiada ni aprovechada segun se revela en el Balance Energético realizado por la IEA
(International Energy Agency) en el afio 2017. La medida de energia proveniente de fuentes
renovables (solar, edlica y mareas) implementada para generacién eléctrica es de 0,4 PJ
(Petajoules) estas fuentes representan un 0,2% del total de energia total usada generadas en

centrales eléctricas a nivel nacional [26].

Power station (2017)
Total: 151.1 P]

[ | il 14,1 P]
[ | Ol products 40.1 P
[ | Matural gas 20.8 P
[ | Biofuels and waste 3.4 P
[ | Solarftide wind 0.4 F]
[ | Hydro 23R

Figura 1.3. Grafico de pastel de las plantas de generacion eléctrica en el Ecuador, 2017.
(Fuente: [26])

El potencial de implementacién de tecnologias de concentracion solar en el Ecuador fue
estudiado por Cartuche [27] en el cual se identifico los subsectores industriales con mayores
consumos energéticos a media temperatura. El estudio mostré que el sector agroalimenticio
consume alrededor del 71% de la energia que se destina a la industria, estas plantas de
alimentos se encuentran en una zona con un DNI superior a 4 kwh/m2/dia como se indica en
la Figura 1.4 [27]. Por lo tanto, es viable un proyecto de concentracion solar para generar calor
de proceso y satisfacer la industria nacional ademas de diversificar la matriz productiva del

pais.
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Figura 1.4. Distribucién de las industrias agroalimenticias en localidades con un DNI superior a 4
en el Ecuador.

(Fuente: [24])

1.3. Sistemas de concentracion solar

Los sistemas de concentracion solar utilizan superficies reflectivas, lentes u otros elementos
Opticos para focalizar la energia hacia un receptor lineal o puntual [4]. Para generar calor de
proceso, los sistemas de concentracion solar (CSP) aprovechan la radiacion normal directa
(DNI) y se clasifican en:
¢ Plantas de media temperatura: trabajan en un rango de temperatura entre 370-500 °C
empleando aceites sintéticos y sales fundidas como fluidos de transferencia de calor
(HTF). Para la generacion de electricidad, funcionan bajo un ciclo Rankine, utilizan
colectores lineales Fresnel (LFR) o cilindro parabdlicos (PTC) generando una potencia
en el rango de 0.2-2 MWe [28].
o Plantas de alta temperatura: actian en un rango de temperatura entre 500-1500 °C
empleando concentradores puntuales de disco parabdlico o torres solares, sin
embargo, los costos de inversion son elevados frente a otros tipos de CSP y PV,

aunque su eficiencia global es elevada aproximadamente 30% [28].



Tecnologias de concentracion solar

En la actualidad, existe 4 tipos de tecnologias de aprovechamiento solar que puede ser
categorizadas por la forma en que los rayos son enfocados y la tecnologia utilizada para recibir
la energia del sol [29] como se indica en la Tabla 1.1. Estas tecnologias difieren con respecto

al diseno optico, la forma del receptor, la naturaleza del HTF y la capacidad de almacenar calor

antes de que se convierta en electricidad o en calor de proceso [30].

Tabla 1.1. Tecnologias de concentracion solar (CSP)

Enfoque lineal Enfoque puntual
Los colectores | Los colectores
Tipo de enfoque siguen al sol sobre | siguen al sol sobre
un eje y orientan la | dos ejes y orientan la
irradiancia a un |irradiancia a un
receptor lineal. EIl | receptor puntual. Se
Tipo de receptor seguimiento del | consigue elevadas
sistema es simple temperaturas.
Receptores fijos son estacionarios,
permanecen independientes  de | Reflectores Lineales | Torres Solares
i.% dispositivo de seguimiento solar. Se | de Fresnel (LFR) (CRS)
facilita el transporte de calor
acumulado hacia el HTF.
Receptores mdéviles que se ajusta de
acuerdo con el sistema de | Concentradores Discos Parabdlicos
= seguimiento solar. | Parabdlicos (PTC) (PDC)
§ Independientemente si el enfoque es
lineal o puntual, se recolecta mayor
energia
(Fuente: [29])

Por un lado, los sistemas LFC y PTC son similares a excepcion de la forma de los espejos y
la disposicién del receptor. Estos cambios producen un ahorro del costo de capital cerca de
45% en el cual los helidstatos planos son de facil construccion. Se emplea una menor area de

construccion, y los costos de operacion y mantenimiento son menores. [31]
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Desde otra perspectiva, las ventajas mencionadas anteriormente dan como resultado un Costo
Nivelado de la Energia Eléctrica (LCOE) de un LFC sea analogo al de una planta PTC [31]. A
continuacion, en la Tabla 1.2 se mencionan algunas plantas LFR existentes y en construccion
a escala mundial.

Tabla 1.2. Plantas con LFR presentes a nivel mundial

Nombre Pais Potencia Fluido de Area Fecha Estado
(MW ;] trabajo [m?] de actual
inicio
Alba Nova 1 Francia 12 Agua/Vapor | - 2015 -
Augustin Francia 0.25 Agua/Vapor | - 2012 -
Fresnel 1
Dacheng China 50 Sale fundida | - - B.C*
Dunhuang
Dadri  ISCC | India 14 Agua 33000 2017 B.C*
Plant
Dhursar India 125 Agua/Vapor | - 2014 Operacion
eCare Maruecos | 1 Agua 10000 2010 -
eLLO Francia 9 Agua 153000 | 2018 B.C*
FRESDEMO | Espafia 0.8 Agua/Vapor | - 2007 -
Huaneng China 1.5 Agua/Vapor | - 2012 -
IRESEN Maruecos | 1 Aceite 11400 2016 B.C*
mineral

Kimberlina USA 5 Agua 25988 2008 No opera
Liddel Australia 3 Agua/Vapor | 18490 2012 No opera
Puerto Errado | Espafia 14 Agua 25792 2009 Operacion
1
Puerto Errado | Espafia 30 Agua 302000 | 2012 Operacion
2
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Rende Italia 1 Aceite 9780 2014 Operacion
diatérmico

Urat China 50 Aceite - - B.C*
térmico

Zhangbei China 50 Agua/Vapor | - - B.C*

Zhangjiakou China 50 Agua/Vapor | - - B.C*

*B.C. (Bajo Construccidn)

(Fuente: [33])

1.4.

Concentradores solares de enfoque lineal de media

temperatura tipo Fresnel

La tecnologia de concentracion lineal de Fresnel cuenta con una relaciéon de concentracion en
el rango de 10-50. Entre las ventajas de esta tecnologia estan que emplea una menor area de
terreno y, los costos de operacion y mantenimiento son bajos frente a otras tecnologias. Estas
caracteristicas hacen que sea una de las tecnologias mas prometedoras para aplicaciones de

media y alta temperatura con la finalidad de generar electricidad, calor industrial o refrigeracion

solar.
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Figura 1.6. Elementos que conforman un concentrador lineal Fresnel (LFC)

(Fuente: [34])
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Tabla 1.3. Componentes de un colector lineal de Fresnel.

Componentes

Descripcién

Campo de espejos

(reflectores primarios)

Comprende a espejos planos dirigidos paralelamente a la
cavidad receptora para captar y reflejar la radiacién solar
incidente hacia la cavidad receptora. Los espejos tienen un
angulo de rotacion diferente, es decir, rotan siguiendo el sol
mediante el sistema de seguimiento solar que puede ser de un
1 0 2 ejes. El empleo de 2 ejes en el campo de inclinacion

permite disminuir las pérdidas 6pticas [35].

Sistema de seguimiento

solar

Arreglo de motores de paso que rotan los espejos primarios
siguiendo al sol para una correcta incidencia de los rayos
solares hacia el receptor, ya que la cantidad de radiacién
depende del angulo de inclinacién de los espejos con algunos
de 0° se garantiza que al menos el 90% de la radiacion incida
en el receptor, al aumentar este valor la radiacion reflejada
disminuye hasta un 5% con un angulo de 45° [36]. La energia
para mover los espejos provienen de la misma planta o de

generadores propios [34].

Cavidad receptora

Elemento mas complejo de la instalacién, se localiza en el centro
de los reflectores principales sobre el nivel del suelo consta de
uno o multiples tubos absorbedores en el interior de una
superficie de absorcién, una cubierta de vidrio y reflectores
secundarios. Esta distribucion permite configurar la eficiencia

global del colector debido a la disminucién de pérdidas térmicas.

La cavidad receptora esta conformada por los siguientes elementos:

e Cubierta de vidrio: brinda protecciéon a la superficie de absorcién sobre dafios

ambientales, disminuye las pérdidas por conveccion y radiacién con el ambiente.

e Superficie absorbedora: transforma la energia solar incidente a los tubos

absorbedores, y estos hacia el fluido. Esta superficie es fija permitiendo ahorrar en

costos de producciéon y mantenimiento.

o Reflectores secundarios: localizados a los extremos de la cavidad receptora con el fin

de redirigir los rayos emitidos por la cubierta de vidrio a la superficie absorbedora.
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Existen algunas formas de cavidades receptoras que emplean reflectores secundarios tipo:
trapezoidal, parabdlica simple, polindmica y formas parabdlicas complejas [37]. La
configuracién trapezoidal es ideal para la tecnologia solar de Fresnel en el Ecuador debido a
su facilidad de disefio, fabricacién y aplicacion del aislamiento para minimizar las pérdidas de

calor por conveccién hacia el ambiente [38].
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&

£
ot
;F" :
$ %

Y &
- 8 %

CLUBIERTA DE VIDRID

B
%,
E
B,

b
Figura 1.7. Cavidad receptora de un colector lineal Fresnel de geometria trapezoidal.
(Fuente: [39])
1.5. Investigaciones desarrolladas de colectores lineales

Fresnel

A escala mundial, se han realizado varias investigaciones para simular el comportamiento
térmico del receptor lineal de Fresnel y el modelamiento evaporativo en los tubos absorbedores
que transportan el fluido [6]. Montes et al. [40] y Pye [6] emplearon correlaciones para modelar
la pérdida de calor en un receptor trapezoidal, ademas estudiaron la transferencia de calor por
conveccioén desde la superficie interna del tubo absorbedor al fluido. Una de las ventajas del
modelo fue predecir el rendimiento del receptor tanto para flujo monofasico como bifasico.
Para flujo monofasico, el coeficiente de transferencia de calor por conveccion fue determinado
a partir del numero de Nusselt por medio de correlaciones desarrolladas por Petukhov o
Gnielinski [41]. Montes et al [40] trabajo con la correlacién de Gnielinski porque tiene un mayor
rango de numero de Reynolds. Para flujo bifasico, existen diversas correlaciones para
determinar la transferencia de calor por conveccién propuestas por Chen, Liu & Wintertor,
Gungor & Winterton y Kandlikar & Sha [42]. Montes et al [40] eligi6 la correlacion de Gungory

Winterton [43] en vista de que da mayor precision.
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Para determinar la caida de presidon se empleé la ecuacién desarrollada por Darcy-Weisbach
[41] en flujo monofasico, aunque en flujo de dos fases se utilizé la correlacion propuesta por
Friedel [44]. Los estudios constataron que para una presion de trabajo de 10 MPa, la caida de
presion por metro en los tubos absorbedores en la seccidon de sobrecalentamiento fue
aproximadamente 10 veces mas grande que en la seccién de precalentamiento [32], y la
presion maxima recomendada depende del diametro de los tubos receptores y la longitud de
la misma.

Un excesivo gradiente térmico en los tubos absorbedores es otro problema técnico importante
a considerar porque podrian danar los tubos por falta de refrigeracion. Estudios experimentales
desarrollados en la Plataforma Solar de Almeria durante el proyecto (DISS, por sus siglas en
inglés, Direct Solar Steam) determinaron que los coeficientes de transferencia de calor son lo
suficientemente altos para garantizar una buena refrigeracion.

La mayoria de las investigaciones desarrolladas se basaron en el método de volumenes finitos
en programas de software comercial. Por ejemplo, Zarza [17] realiz6é el modelado multifase de
un colector solar PTC para generacion directa de vapor en CFD STAR-CCM+ comparando sus
resultados con datos experimentales en la Plataforma Solar de Almeria en Espafia. Su modelo
de evaporacion tuvo gran precision comparandolo con datos experimentales con un error
promedio de aproximadamente 2%.

Pye [6] empled el modelo unificado para predicciones de patrones de flujo para todo el rango
de inclinacion de tuberia propuesto por Barnea [11]. El empled un cédigo escrito por Odeh
[115] en lenguaje C++. Mokhtar [45] realizd un estudio numérico cuyo objetivo era identificar
el comportamiento térmico de vapor sobrecalentado dentro de un tubo absorbedor de cobre
de un receptor solar lineal de Fresnel en la region desértica en el sur de Argelia. Se adopto el
método de diferencia finitas en modo implicito para simplificar las ecuaciones de balance de
energia, y se desarroll6 un codigo en Matlab. Los resultados obtenidos revelaron que las
prestaciones (6pticas y térmicas) estaban en funcién de la irradiacion solar directa normal, asi
como de las condiciones climaticas. Los resultados numéricos se compararon con los
resultados experimentales en donde se obtuvieron resultados convincentes.

En el presente trabajo se desarrollara un modelo simplificado del modelo evaporativo de agua
de un receptor de geometria trapezoidal para un sistema de concentracion solar tipo Fresnel
de media temperatura bajo la radiacién ecuatoriana basado en correlaciones y un balance de

energia.
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Este modelo sera programado en lenguaje Python. La metodologia sera similar a la establecida
por los autores descritos en la bibliografia validando los resultados con datos experimentales
tomados de las referencias del proyecto DISS. Se realizaran estudios paramétricos referente
al flujo masico, presion y temperatura de entrada, y flujo de calor sobre la caida de presion y
variacion del coeficiente de transferencia de calor dentro del tubo absorbedor.

Se reconoce que este enfoque es valioso porque representara una herramienta fundamental
para el disefio y la optimizacién del sistema de concentracion solar que utiliza agua como fluido
de transferencia de calor, ademas de acoplarse a otros modelos como el modelo propuesto

por Flores [46] del modelo éptico-térmico con el fin de analizar la eficiencia global del sistema.
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2. METODOLOGIA

En este capitulo se aborda el desarrollo del modelo hidrodinamico y térmico en los tubos de
absorcion de un colector lineal de Fresnel, con sus respectivas ecuaciones y parametros para

la elaboracién de la herramienta computacional del modelo termo-hidraulico.

21. Descripcion del modelo termo-hidraulico

En el presente estudio el fluido de transferencia de calor es agua circulando al interior del tubo
absorbedor. Considerando un flujo de calor uniforme sobre la superficie externa del tubo, el
calor se absorbera desde la superficie del absorbedor. Dependiendo del estado del agua, esto
provocara un aumento en la temperatura, o un cambio en la calidad de vapor. Ademas,
tomando en cuenta la rugosidad de la tuberia esto producira una caida de presién que depende
del tamano de la tuberia y el estado del fluido.

Un diagrama esquematico de los fendmenos que ocurren dentro de un tubo horizontal se
presenta en la Figura 2.1. La tuberia es dividida en tres segmentos para identificar los distintos
estados del fluido de transferencia de calor, como: subenfriado, evaporado y sobrecalentado.
La zona de subenfriado estd compuesta por dos regiones A y B. En la regién A, el agua de
alimentacion ingresa a una temperatura por debajo de la temperatura de saturacion y el
mecanismo de transferencia de calor es por conveccion de la fase liquida. En la region B en
algun punto a lo largo del tubo, la nucleacion (fendmeno caracterizado por la formacion
constante de nuevas burbujas de vapor en la pared debido a un sobrecalentamiento
suficientemente alto en la pared) ocurre y el mecanismo de transferencia de calor es conocido
como ebullicion subenfriada. La temperatura de la pared permanece constante unos pocos
grados hasta alcanzar la temperatura de saturacion del liquido, mientras la temperatura media
del fluido alcanza la saturacién. La transicion entre la regién B (ebullicion subenfriada) y region
C (ebullicién nucleada saturada) esta claramente definida desde un punto de vista

termodinamico. En el modelo térmico se tratara con mayor detalle esta transicion.
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La zona de saturacion de un flujo de dos fases se alcanza cuando la temperatura media del
fluido es igual a la temperatura de saturacion en equilibrio. En equilibrio termodinamico, la
calidad de la mezcla liquido-vapor a una distancia z del tubo es:
() = h(z) — hs (2.1.)

hfg
Donde:
h(z): Entalpia a una distancia z, kJ /kg
hs: Entalpia de liquido a una determinada presion de saturacion, k//kg
hs4: Entalpia de vaporizacion a una determinada presion de saturacion, kJ /kg
La ecuacion (2.1.) puede tener valores negativos (condicion de liquido subenfriado), valores
entre 0 y 1 (mezcla saturada), y valores mayores a la unidad (condicién de vapor
sobrecalentado). Sin embargo, en la realidad solo se toman los valores entre 0 y 1. Un cambio
en la calidad viene acompafnado de un cambio en el patrén de flujo desde flujo burbujeante
(FB), flujo estratificado (FE), flujo ondulado (FO), flujo intermitente (FI), flujo anular (FA) o flujo
de niebla (FN) definidos en la Tabla 2.1.

Tabla 2.1. Patrones de flujo en tubo horizontal

Tipo de patrén de Descripciéon Esquema

flujo

Pequefias burbujas de gas

Fluio burbuieant dispersas en una fase liquida Bubbly flow ~ Vapor
ujo burbujeante _ . . —
continua. En flujo horizontal B et *,-*:?-‘{r'“a%"??}
(FB) | y - ik gf’ff;h? &
solo se ve a velocidades de \, i

= Liguid

flujo muy altas.

Se produce una segregacion

completa de las dos fases: el
Stratified flow

as viaja por la parte superior
Flujo estratificado | o 0 Por @ P 0 -
I% i !

el liguido por la parte inferior,
(FE) y q p p

y la interface es casi plana. La

mitad del perimetro del tubo

esta seca y la otra mojada.
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Flujo ondulado
(FO)

del

liguido crea ondas porque la

La interface superficial

velocidad del gas aumenta en
un flujo estratificado. Estas
ondas tienden a envolverse
alrededor del perimetro hacia

la parte superior del tubo.

LM

Stratified-wavy flow

II'Il'Ju'

e [

Flujo intermitente

(F1)

Al aumentar mas la velocidad
del gas, las ondas interfaciales

son suficientemente grandes

para mojar el perimetro
superior. Este flujo se
subdivide en otros dos

regimenes: flujo plug y flujo

slug.

Intermittent Flow

Flujo anular
(FA)

Al aumentar el caudal de gas,
el liquido forma una pelicula
anular continua alrededor del
tubo.

gruesa en la parte inferior que

La pelicula es mas

en la parte superior del tubo. A
altas fracciones de vapor, la
pelicula anular cubre todo el
perimetro inferior y puede

clasificarse como flujo

estratificado-ondulado.

Amnular flow

———

. =

=

Flujo de niebla
(FN)

Al aumentar la velocidad del

gas todo el Iliquido se
desprende de la pared y es
arrastrado como gotas en una
fase continua de gas. Primero
comienza en la parte superior

del tubo porque la pelicula

Mist low

.
- . YRR

" - - »
@ § =0 d.l.
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liquida es mas delgada y luego
continua aguas abajo hasta
todo el liquido es arrastrado

como gotas.

(Fuente: [48])

La transferencia de calor se caracteriza por la calidad de vapor y los patrones de flujo local, a
medida que la calidad aumenta de 0 a 1, y dependiendo de la velocidad de masa G;yiq; =
m/Asrans- LOS patrones de flujo local pueden variar secuencialmente como flujo burbujeante,
estratificado o intermitente (regiones C y D). Flujo anular o de niebla (regiones E y F) donde el
proceso de ebullicion es reemplazado por un proceso de evaporacion Estos patrones pueden
ser predichos por mapas de régimen de flujo formados por lineas divisorias que representan
las transiciones entre cada patrdn. En este estudio se trabaja con el mapa adiabatico propuesto
por Wojtan [49] definido en la siguiente seccidn. Por debajo del flujo critico de calor, se tiene
dos mecanismos de transferencia de calor en la zona de saturacion:

e Ebullicion convectiva: Este mecanismo se caracteriza porque no se generan burbujas
de vapor en la pared del tubo, por el contrario, el vapor es generado cerca o en la
interface liquido-vapor. (Regiones Ey F)

e Ebullicidon nucleada: Este mecanismo se caracteriza por que constantemente nuevas
burbujas de vapor nuclean en la pared debido a un sobrecalentamiento de esta.
(Regiones Cy D)

Se observa que la nucleacion ocurre en la region C y D, ademas es completamente suprimida
en la regién E donde el mecanismo de transferencia se conoce como conveccién forzada de
dos fases. Se han desarrollado diversas correlaciones para tener en cuenta los dos
mecanismos como un solo valor promedio de transferencia de calor en dos fases dependiente
de la calidad de vapor y las propiedades del fluido en la saturacién.

Pye [6] en su trabajo concluyé que la correlaciéon de Kandlikar es simple y tiene gran precision
ya que fue desarrollada en base a datos experimentales, de manera similar para la caida de
presion utilizé la correlacion propuesta por Friedel. Ambas correlaciones dan como resultado
un factor multiplicador que ajusta la caida y coeficiente de transferencia de calor de dos fases
asumiendo que por el tubo fluye liquido saturado.

Si se sobrepasan ciertas condiciones limite (flujo de calor por encima del flujo critico), la

transferencia de calor sufre un cambio conocido como crisis de ebullicion, y el calor es
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transferido al vapor y ya no a la parte liquida. Este fendmeno ocurre en la region F a un valor
de calidad critico conocido como dryout.

e Dryout: La pelicula de liquido se evapora completamente, este efecto incrementa la

temperatura de la pared y se observa un patron de flujo de niebla (FN).

Finalmente, se tiene la zona de sobrecalentamiento comprendida por la region G donde la
temperatura del fluido es superior a la temperatura de saturacién a una presion determinada.
Esta zona al igual que en el caso de la zona de subenfriamiento posee una transicion desde
post-dryout a vapor sobrecalentado y se analiza por medio de un equilibrio termodinamico.
En las siguientes secciones, se definen en mas detalle las ecuaciones para modelar la caida
de presion y el coeficiente de transferencia de calor interna para las 3 zonas en el tubo de
absorcion consideradas en este estudio. Adicionalmente, se presenta las curvas de transicién

para elaborar el mapa de patrén de flujo en funcién de la calidad y la velocidad de masa
Gtotar = m/Atrans

2.2. Modelo hidrodinamico en el fluido de transferencia

En esta seccion, se desarrolla el modelo hidrodindmico para evaluar la caida de presion en las
diferentes zonas de subenfriamiento, evaporacion y sobrecalentamiento a lo largo de la

tuberia. Considerando la conservacion de la cantidad de momento para un flujo en estado

estable, el gradiente de presion (2—1)) en el interior de los tubos consta de 3 componentes:

zZ
aceleracion, gravitacional y de friccion. En este estudio se desprecia el gradiente de presion
debido a la gravedad porque la tuberia se encuentra en posicién horizontal.
o f1 . d(pv?) (2.2.)

9z 02" "oz
Donde:
v: Es la velocidad de flujo promedio, m/s
p: Es la densidad promedio, kg/m?3
f: Factor de friccion.

La ecuacién (2.2.) puede ser simplificada usando la ecuacion de continuidad pvA = m si se

(v
desprecia la compresibilidad de la fase liquida ;Zf), se tiene:
op  f1 m?x 0(v,) (2.3.)

9z p2PY T Az oz
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La componente de caida de presidon por aceleracion es despreciable comparada con el
gradiente de presion por friccion [50], por ello no se tomara en cuenta en el modelo. Por lo
tanto, la caida de presion total es solo por friccion.

P f1 f o, (2.4.)

—_— =yl =——(
aZ DZ pv 2Dp total

Caida de presioén en flujo monofasico
Para flujo monofasico, el flujo puede ser laminar, transitorio o turbulento completamente
desarrollado. Para conocer el tipo de flujo se emplea el numero de Reynolds.
e Numero de Reynolds: relaciona las fuerzas de inercia entre las fuerzas viscosas de la
siguiente manera:
_ ﬂ _ m_D _ GtotalD (2-5-)
op Ap

Re

Donde:

. m . kg
Giotal = Y- es la velocidad de masa, —

Para conocer el valor del factor de friccion en la ecuacion (2.3.), se tiene distintas correlaciones:
o Si el flujo es laminar (Re < 2300), se usa la siguiente expresién analitica:

_ ﬁ (2.6.)
f " Re

Si el flujo es completamente turbulento (Re > 10000), la caida de presion es dependiente
también de la rugosidad de la tuberia. Este estudio tiene en consideracion este dato como
parametro para calcular el factor de friccién dependiendo si la tuberia es lisa o rugosa (Ver
Tabla 2.2). En el modelo hidrodinamico, los efectos de transicién de flujo (2300 < Re < 10000)
se omiten siguiendo el estudio de Pye [3]. De hecho, el flujo sera casi siempre turbulento para

los tamanios de tuberia utilizados en el presente trabajo.

Tabla 2.2. Factor de friccién para flujo turbulento para tuberia lisa y rugosa

Tuberia lisa Tuberia rugosa

El factor de friccion se calcula con la | El factor de friccibn con la correlacion

correlacién de Petukhov. propuesta por Colebrook.
= — =2 €

f =10,790 log(Re) — 1,64] 1 . - . 2,51

Jr 37  Ref

(Fuente: [41])
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Caida de presioén en flujo bifasico

El gradiente de presién debido a la friccion en flujo de dos fases ha sido estudiado por muchos
investigadores, sin embargo, la mayoria de los estudios se realizaron en mezclas de aire-agua
a bajas presiones en pequefas tuberias como Taitel y Dukler [51]. Para conocer la caida de
presion debido a la friccion en dos fases se define un término multiplicador ¢? definida por la
correlacion de Friedel para ajustar el gradiente de presion bifasico como un gradiente

considerando que liquido saturado fluye al interior de la tuberia con la misma razén de flujo

(d_P) _ 2 (d_P> 2.7)
dz 2 fases dz liquido saturado

Pye [6] en su trabajo concluyd que la correlacién de Friedel es adecuada para modelar la caida

masico.

de presion bifasica en sistemas Fresnel. La correlacion de Friedel [44] para flujo horizontal esta
dada por la calidad de vapor (x), las propiedades del liquido y vapor saturado y los factores de

friccion f; y f; para liquido y gas:

C=(1—x) +22 [p—f&]
Py fr
0.8 0.22
CZ =3 43x0.695(1 _ x)0.24- <'D_f> ('u_g>
Pg Mg

0.89

U
2_-cC +C [1__9] Fr0-047 |/ -0.0334
LR d ! (2.8.)

El numero de Froude y Weber son calculados en base al didametro de la tuberia y de la
velocidad de masa definida como G;,:q; = Mm/A y las propiedades del fluido se calculan para
liquido saturado.
e Numero de Froude: Establece la relacion entre las fuerzas inerciales y las
gravitacionales para un fluido es importante para caracterizar el flujo en un canal.
Gtzotal (29)

gDp;?

FTf =

¢ Numero de Weber: Establece la relacion entre la inercia de un fluido comparandola con
su tension superficial, es importante conocer su valor ya que permite el analisis de flujos
donde existe una superficie entre dos fluidos distintos.

B M (2.10.)
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La tension superficial ¢ para el agua se calcula usando el médulo IAPWS (International
Association for the Properties of Water and Steam por sus siglas en inglés) de Python [52].
Este proyecto no toma en consideracion las pérdidas menores debido a las conexiones o

accesorios.

Tabla 2.3. Resumen de las ecuaciones para determinar el gradiente de presién a lo largo del tubo
absorbedor

Regién Gradiente de presion debido a la Comentarios
friccion
Subenfriamiento (dP) 7 Glotar
dz/; 2D py

Saturacion (d_P> _ (d_P> Las propiedades del fluido

dz/3 fases dz/iiquido saturado | deben  evaluarse como
liquido saturado.

Vapor dP fog Giotar

sobrecalentado (E)g - 5?

(Fuente: Propia)

2.3. Modelo térmico del fluido de transferencia

El modelo de transferencia de calor se desarrolla mediante un balance de energia
unidimensional en estado estable. Aplicando la primera ley de la termodinamica al fluido bajo
las siguientes suposiciones (Ver Figura 2.2), se tiene:

o (Caida de presion a través de la tuberia es pequefia comparada con la presion estatica.

e Latemperatura de saturacién es constante a lo largo del canal.

¢ Flujo de calor constante y uniforme a lo largo de la tuberia.

e Flujo masico constante a lo largo de la tuberia.

e Se desprecia la pérdida de calor por conduccion y los exteriores

e Se tiene un mecanismo de transferencia perfecto sin pérdidas.

e Se desprecia la energia potencial y cinética.
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Figura 2.2. Balance de energia sobre el agua.
(Fuente: Propia)
De la Figura 2.2 , se tiene que el flujo de calor absorbido por el fluido debe ser igual al cambio

de la entalpia entre la entrada y la salida, de donde:

4_ n
Grorar dh = — gz
dh  4q¢
4z D Gupral 2.11)

Donde:
%: Es el gradiente de la entalpia especifica, k] /kg

q¢: Flujo de calor, W/m?

Giotar Velocidad de masa, kg/m?s

D: Diametro, m

El analisis térmico se basa en la suposicién de un flujo de calor uniforme distribuido alrededor
del tubo absorbente. Este valor de entrada sera declarado en el modelo térmico [53]. Se
considera un mecanismo de transferencia perfecta, es decir, el calor recibido es directamente
absorbido por el fluido, este mecanismo de transferencia se da por conveccion interna y
dependiendo del estado del fluido se tiene diferentes correlaciones para determinar el

coeficiente de transferencia interna como el nimero adimensional de Nusselt.

¢ Numero de Nusselt: mide el aumento de la transferencia de calor por conveccion en

relacion con la transferencia si existiera solamente conduccion.
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D
L (2.12.)

Donde:

a: Coeficiente de transferencia interno, W/m?K

D: Diametro, m

k: Conductividad térmica del fluido, W /mK

Transferencia de calor monofasica en flujo forzado.

Bajo la suposicién de un flujo de calor constante y en base al tipo de flujo (laminar o turbulento),
el numero de Nusselt se puede determinar de la siguiente manera:
e Si el flujo es laminar (Re < 2300), el numero de Nusselt para un flujo completamente
desarrollado es un valor constante, dado por:
Nu = 4.36 (2.13.)
e Para flujo turbulento la correlacion de Gnilienski [41] que relaciona el numero de
Reynolds, numero de Prandtl y el factor de friccion es ideal para calcular el coeficiente
interno de calor:
(é) (Rep, — 1000)Pr
Nu, = I
\2(, 2
1+127 (g) (Pr3 — 1) (2.14))
0,5 < Pr <2000
2300 < Rep < 5x10°

El nimero de Nusselt es independiente de la temperatura superficial del tubo, asi el coeficiente
de transferencia de calor puede ser calculado sin conocer este valor. Las propiedades del agua
se deben evaluar a una temperatura media. El factor de friccién en la ecuacién (2.14.) puede
ser determinado con las correlaciones de la Tabla 2.3 dependiendo de si la tuberia es lisa o
rugosa. Para determinar la temperatura superficial, se aplica la ley de enfriamiento de Newton.

qs (2.15.)

TW=?+T_f

Transferencia de calor bifasica en flujo forzado
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En flujo forzado bifasico, se utiliza la correlacién de Kandlikar que tiene una desviacién media
para el agua de 15.9% respecto con los datos experimentales [54]. La correlacion considera el
coeficiente de transferencia de calor bifasico a;p como una proporcion entre el coeficiente de
transferencia considerando que solamente liquido saturado fluye en el interior de la tuberia
con el caudal total, ademas toma en cuenta los dos mecanismos de transferencia de calor

aypp Parala nucleacién y a.gp para la conveccion bifasica:

arp = max{aypp, Acpp} (2.16.)
ansp = {(1 — x)%8[0,6683C, ** £, (Frr,) + 1058By7 F1} af, (2.17.)
acep = {(1 — x)*8[1,136C; *°f, (Frs,) + 667,2BY" Flas,} (2.18.)

Donde:

x: Calidad de vapor, []

Co: Es el numero de conveccion, []

Bo: Es el numero de boiling, []

f2(Frs,), Factor influenciado por el nimero de Froude, []

F: Valor que depende del fluido en el caso delagua F = 1

a5, Coeficiente de transferencia de calor para liquido saturado, W/m?K

aypp. Coeficiente de transferencia de calor para el mecanismo de nucleacién en saturacion,
W/m?K

acgp: Coeficiente de transferencia de calor para el mecanismo de conveccion bifasica en
saturacion, W/m?K

arp: Coeficiente de transferencia de calor para la zona de saturacion, W/m?2K

El numero de conveccion Co, el numero de Boiling, Bo, y el numero de Froude cuando toda la

mezcla esta en liquido saturado, Fry,, definidas respectivamente, como:

1-x\%8 [p (2.19.)
w59
=

Cuando Co < 0.65 la ebullicion es convectiva y para Co > 0.65 la ebullicion es nucleada.

qs" (2.20.)
Bo=—"—
Gtotal hfg
Fro = Giial (2.21))
Tfo = 2
(pr) gD

El factor f,(Fry,) esta influenciado si se produce o no estratificacion, por lo tanto, depende de

la orientacion de la tuberia.
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1 para Fryo = 0,04 (2.22.)
Fre) =
f2(F110) (25 Frfo)0'3 para Fryp < 0,04

El valor del coeficiente de conveccion solamente liquido (afo) se calcula con la ecuaciéon
(2.12.), evaluando a las propiedades del agua como liquido saturado. La ventaja de utilizar la
correlacion de Kandlikar es que se evita la necesidad de calcular la conductividad media k en
el término del numero de Nusselt [6].

Para valores pequefios de Bo, la transferencia de calor predominante es la conveccion y la
influencia de Bo es relativamente pequefia. A medida que Bo incrementa a un valor constante
de Co, la contribucion por la conveccidn permanece constante, pero el mecanismo por
nucleacion incrementa lentamente y luego rapidamente hasta que el mecanismo por
conveccion llega a ser despreciable en la regién dominada por la ebullicién nucleada (Ver
Figura 2.3).

Enla Figura 2.4, se observa la variacion de % respecto al numero de conveccién. Para valores
f

pequenos de Co, el mecanismo de transferencia predominante es el mecanismo de conveccion
donde la influencia de Bo tiende a ser pequeina y todas las curvas de Bo se fusionan en una
sola linea. Para valores altos de Co, el mecanismo de nucleacién predomina y la influencia de

Co es despreciable.

50 T T T T T
=== Convective contribution

—- — Nucleate boiling contribution

0.1

0.05 | i 1 1
10-6 10-9 10-4 10-3
Bo

Figura 2.3. Variacién de htp/hs con el nimero de Boiling en la correlacion de Kandlikar.

(Fuente: [54])
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contribution

Total

0.1 l " | .
0.01 0.1 1 10

Figura 2.4. Variacion de hte/ht con el nimero de Conveccion en la correlacion de Kandlikar.
(Fuente: [54])

Adicionalmente, se utiliza la correlacién propuesta por Liu & Winterton [55] que combina la
ebullicién nucleada y la transferencia de calor por conveccion forzada para determinar el
coeficiente de transferencia de calor para flujo bifasico. Esta correlacion se basa en un modelo
aditivo sugerido por Kutateladze [55]:

2
o<2TP= (F OCL)Z + (S ocpool) (2'23')
Los términos de la ecuacion (2.23) se definen segun las siguientes ecuaciones:

- F es el factor de mejora de la transferencia de calor por conveccion forzada definido

por:

035 (2.24.)
F = [1 + xPrf <Z—f — 1>]
g

- «; es el coeficiente de transferencia de calor calculado con la ecuacion de Dittus-
Boelter con todo el caudal masico fluyendo como liquido definido por:
ky 0.8 p,.0.4 kr\ (GeotarD o 0.4 (2:25)
o, = 0.023 <3> Ref?Prf* = 0.023( —- T Pry
- S es el factor de supresion.

-1 (2.26.)

0.16
-1 GtotarD
S =[140.055F% Ref16] ~ = —)

My

1+ 0.055F%1 <
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- Xpe0 €S €l coeficiente de transferencia de calor debido a la nucleacion calculado con
la ecuacion de Cooper [56].
Cpoo1= 55p12qy*/* (= logyo p,) 0SS M 05 (2.27.)
Donde:
pr. Es la presién reducida.
q: Es el flujo de calor, , W /m?2.
M: Es el peso molecular de la sustancia, , g/mol. (Agua: 18.015 g/mol)
Liu & Winterton [55] complementan que, si el tubo esta en posicién horizontal y el numero de
Froude es menor a 0.05, entonces Fh;, y Shy,, deben multiplicarse por unos factores de
correccion e, y e en funcion del numero de Froude como:
e = Fr(01-2F1), si Fr <0.05 (2.28.)
er =1, si Fr > 0.05

es =VFr, siFr <0.05 (2.29.)
es =1, si Fr > 0.05

Por ultimo, se plante¢ utilizar el modelo de transferencia de calor basado en los patrones de
flujo propuesto por Wojtan [49]. Como primer paso se calcula las curvas de transicion Ggiqt,
Gwavy» Gmist Y X14 €N base al mapa de patrones de flujo definidos en la parte | del estudio de
Woijtan. Estas ecuaciones se mencionan en el apartado sobre los regimenes de flujo. Una vez
definido el patrén de flujo por medio de la calidad x y el flujo de velocidad G;,;- El coeficiente
medio de transferencia de calor se determina como:

Oary %ot (21 = Bary) Xyer (2.30.)
Xrp= 21

El coeficiente de transferencia «p tiene una relacion directa con el coeficiente de transferencia
de calor de liquido «,,.; Y vapor «,, esta contribucién esta dada por el arco de circunferencia

que esta en contacto con cada fase. (Ver Figura 2.5)
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Liquido

Figura 2.5. Modelo para flujo estratificado-ondulado y flujo anular con secado parcial.
(Fuente: Propia)

El parametro que tiene en consideracion la existencia de distintos patrones de flujo en la
ecuacion (2.30.) es el angulo de secado 68,,,. Kattan [57] asume una variacion lineal del angulo
de secado para la regién de flujo estratificado ondulado, sin embargo, los datos experimentales
de transferencia de calor por condensacion dieron mejores resultados con el modelo propuesto
por El Hajal [58]. El modelo se basa en una interpolacién cuadratica entre el valor maximo de
Ostrqc Para la curva de flujo estratificado Ggq¢ y un valor de cero para Gy, qyy -

o - [ Gwavy — G (2.31.)
ary Gwavy - Gstrat

Una de las diferentes entre el modelo de Kattan y Wojtan es la subdivisién de la region de flujo

0.5
] Bstrat

estratificado ondulado en 3 subregiones: slug, slug-flujo estratificado ondulado, y estratificado
ondulado. En base a estas subdivisiones, se tiene las siguientes ecuaciones para el calculo de
84ry dependiente del patrén de flujo, asi:

Tabla 2.4. Ecuaciénes para el calculo del angulo de secado

Tipo de patrén de flujo Angulo de secado
Flujo estratificado Oary = Ostrat
Flujo slug Bary =0

Flujo slug-estratificado ondulado, x < x;4

G e
arv = |— ) |—————
i X1A Gwavy - Gstrat strat
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Flujo estratificado ondulado, x > x;, Gwavy — G 0.61
] Hstrat

Odry = [—
y
Gwavy - Gstrat

Flujo intermitente Bary =0
Flujo anular Oary =0
(Fuente: [59])

Ademas, se tiene las siguientes modificaciones en comparacion con el trabajo original de
Kattan [57]:
= Elespesorde la pelicula liquida se calcula con la ecuacion propuesta por El Hajal et al

[58]:
5 D <D)z 24, A Ao (2.32))
= —_— — _ —_ —, = — &
2 2)  (2m— 64y)’ "
6= D ) D
= 2 , Sl > )
Os:q¢ S€ calcula con la ecuacion de Biberg [60].
(2.33))

1
3m\3 101
Ostrac = 2w — 2{m(1 — &) + (7) [1 —2(1—-e)+(1—¢e)3—¢€3

1
- m(l —&)e[1 -2 — o)1+ 4((1 — &)% + 2]}

= El factor de supresién S = 0.8 para la nucleacion fue introducido por Wojtan [59],
definido como:
Cnpnew= 0.8 Xpp (2.34.)
Por otro lado, «,, es el coeficiente de transferencia de calor para el perimetro seco definido
como:

thme)“-S proa ko (2.35.)
Uy € VD

Xyer €S €l coeficiente de transferencia de calor para el perimetro himedo calculado a partir de

k
o, = 0.023Re8-8Pr,,°'43v = 0.023 (

un modelo asintético con un exponente igual a 3 como:

1 (2.36.)
Kyer= [0Sy 03,

El coeficiente de transferencia de calor de ebullicion debido a la conveccién forzada «.;, se
calcula con el espesor de la pelicula liquida 6, asi:
4G 0pq8(1 — x)>0'69 proakt (2.37.)
m(l—¢) b

k
o= 0.0133Re§'69PrL0'4El =0.0133 <
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El coeficiente de transferencia de calor de ebullicién debido a la nucleacién «,,;, se calcula con

la ecuacion (2.27.) y se reemplaza el resultado en la ecuacion (2.34.).

El estudio de Wojtan define curvas de transicion para un flujo niebla (G,,s:) y dryout (Garyout)-
Como las fases de liquido y vapor estan en equilibrio termodinamico, para un patrén de flujo
tipo niebla se considera la correlacién de Dougall-Rohsenow y Groeneveld presentadas en el

trabajo de Wojtan [59] para calcular el coeficiente de transferencia de calor.

k . .
Gmise= 0.00327 Reff*0' Pri} 32y 715 2 (2.38)

El numero de Reynolds homogéneo Rey, viene dado por:
— Gtotal (2.39.)

D
Rey ——[x+p—v(1—x)
H P

v

El factor Y fue introducido por Groeneveld para corregir el hecho de que el numero de Reynolds
homogéneo no es realmente consistente con la teoria del flujo homogéneo. Ya que algunas
propiedades de los gases se emplean junto con las propiedades homogéneas, cuando solo
deben utilizarse propiedades homogéneas. Este factor se calcula con la siguiente ecuacion:

Y=1-0.1 [(? - 1) (1- x)]M (2.40.)

Cabe mencionar que la ecuacion (2.40.) esta sujeta a cierta condiciones sujeto a factores
empiricos:

Tabla 2.5. Condiciones de trabajo del factor Y definido por Groeneveld

Variable Condiciones
Diametro, mm 25-25
Presion de saturacion, bar 34 - 215
Velocidad de masa, kg/m?s 700 - 5300
Calidad 0.1-0.9
Flujo de calor, kW/m? 120 - 2100

(Fuente: [59])

Por ultimo, para determinar el coeficiente de transferencia de calor en la region del dryout se

utiliza una interpolacién lineal dada por:

X — X4i
Xaryout =X1p (Xgi) — L locrp (Xgi) —%mist (Xae)] (2.41.)

Xde — Xai
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Se evalua el coeficiente de transferencia de calor con el valor de la calidad del inicio del secado
x4;, luego el coeficiente de transferencia de calor con el valor de la calidad del final del secado
Xg4e- Si x4, NO se puede calcular para un determinado valor de G;,:,;, S€ asume un valor de
Xge = 0.999. [59]

Modelo térmico en la zona de subenfriamiento

Esta regidén esta comprendida entre el inicio de la tuberia hasta un valor donde se alcanza la
entalpia de liquido saturado o un valor de calidad de vapor igual a cero. Ademas, se subdivide
en 2 zonas A y B, la zona C corresponde a la zona de saturacion que no se trata en este

apartado (Ver Figura 2.6).

gs = cte
Y LY. Y 1" k|
e | > g t‘ !
G,_h__ : 2 h (Z)i i+ hsat
7_-—| i . 1 . - I 1|
-~ . ALy/D
" AL/D
S |
= |
(49 | ONB- FDB i Bw
| =1 i /LD
‘ Ph=0
n

Figura 2.6. Regiones en la zona de subenfriado (A) Conveccioén de la fase liquida, (B) Evaporacion
subenfriada y (C) Evaporacion saturada. En la region (B) se tiene zona de nucleacion parcial ONB y

una nucleacién completamente desarrollada FDB

(Fuente: Propia)

Para conocer la distancia entre la regién A y B denominada z,;,, se integra la ecuacion (2.11.)

entre la entalpia de entrada h; y la entalpia de liquido saturado hy.

DG 242,
Zeup = (hy — h(z = 0)) ﬁ (242
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En la region Ay B, el coeficiente de transferencia de calor corresponde a un flujo monofasico
y se determina con la ecuacion (2.13.) o (2.14.) dependiendo del tipo de flujo y el tipo de
superficie de la tuberia.

Modelo térmico en la zona de saturacion

Esta zona esta comprendida entre los puntos donde la calidad de vapor en equilibrio x,, = 0
Y x.q = 1. Para conocer la distancia entre la region C y F (Ver Figura 2.1) denominada z;, se
integra la ecuacion (2.11.) entre la entalpia de liquido saturado hs y la entalpia de vapor
saturado hy.

D Gtotal (243)
4 q5

Los parametros que definen esta zona son: el flujo de calor q¢, la presion P, la velocidad de

Zsat = (hg - hf)

masa Gqta1, 1a calidad de vapor x, el diametro interno de la tuberia D y el &ngulo de inclinacion
de la tuberia. El coeficiente de transferencia de calor se puede calcular de 3 formas distintas:
si aparte de los parametros que definen esta zona se toma en cuenta el tipo de patron de flujo
, entonces se utiliza la ecuacién (2.30.). Por el contrario, si se requiere un modelo mas
simplificado que solo sea dependiente de la calidad de vapor, velocidad de masa y las
propiedades del fluido en la saturacion, las correlaciones de Kandlikar (ecuacion (2.16.)) o Liu
& Winterton (ecuacion (2.23.)) son ideales.

Debido a que el tubo esta en posicion horizontal, la gravedad tiene un rol importante sobre los
patrones de flujo de dos fases en ebullicién en flujo horizontal y este a su vez en el flujo critico
de calor (CHF, Critical Heat Flux, por sus siglas en inglés). Para determinar el valor del flujo
de calor critico se emplea la correlacion propuesta por Kutateladze [61].

Qerit = 0131 p3% hyg [g (pr — pg) 0] (2.44.)

Donde:

hsq4: Entalpia de vaporizacion, ]/kg

ps: Densidad de liquido saturado, kg/m?
pg- Densidad de vapor saturado, kg/m3
o : Tension superficial, N/m

qcrit- Flujo critico de calor, %

Existen pocas investigaciones sobre flujo de calor critico (CHF) en canales horizontales
(Becker, 1971; Merilo, 1977, Fisher et al., 19798: Kefer et al., 1989, Wong et al., 1990).
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Las investigaciones indican que la gravedad en el CHF es importante, un ejemplo de un perfil

de temperaturas en un tubo de horizontal calentado uniformemente se presenta en la Figura

2.7 [62].
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=
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Figura 2.7. Efecto de la gravedad en la trasferencia de calor para tubo horizontal
(Fuente: [62])
El flujo critico ocurre en bajas fracciones de vapor y desaparece nuevamente aguas abajo, el
inicio del flujo critico en la Figura 2.7 puede explicarse por la transicion del flujo nucleado a
estratificado, en cuyo caso la parte superior del tubo puede secarse (dryout).

Modelo térmico en la zona de sobrecalentamiento

Esta region esta comprendida entre un valor de calidad igual a 1 hasta un valor donde se
alcanza un estado de fluido de vapor sobrecalentado. Para conocer la distancia denominada
Zsuper» S€ integra la ecuacion (2.11.) entre la entalpia de entrada h, y la entalpia final en el
extremo del tubo absorbedor h,. (Ver Figura 2.8)

D Gtotal
_ hg) 4_%,

_ (h, (2.45.)

Zsuper
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En la region de post-dryout, la temperatura de la pared en esta region esta limitada por dos

Figura 2.8.

situaciones:

Desviacién completa del equilibrio: La velocidad de transferencia de calor desde la fase
de vapor a las gotas de liquido arrastradas es tan lenta que simplemente se ignoran.

La temperatura de la pared se calcula como si existiera una transferencia de calor

Region de

Post-dryout Region de
Dryout sobrecalentamiento
¥ v v
. ° o o B
<
— o T4
. " L o L o °
e I ° .
S 7 S S
ZsH N
Zgo _
Zoo /
. Tqu
il g
é 2 _~~—Bpsadoen
o RPY 7 equilibrio
Q e P
g - termodinamicol
D ! S
= Tsa1
Basado en T
equjlibrio Calidad //’
termodingmico termodinémica\ A
x )(z) A7
3 T
[
> o
g P
= P A
g X(/)/ <@
= L
8 \>
Variacion de |
calidad de vapor

Longitud

(Fuente: Propia)

monofasica convencional. (Ver Figura 2.9)

Equilibrio termodinamico completo: La tasa de transferencia de calor de la fase de
vapor a las gotas arrastradas es tan rapida que la temperatura del vapor permanece a
la temperatura de saturacion hasta que el balance de energia indique que todas las
gotas se han evaporado. La temperatura de la pared se calcula nuevamente con la
correlacion de transferencia de calor para una sola fase teniendo en cuenta la velocidad

creciente resultante de la evaporacién de las gotas. (Ver Figura 2.10)
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Figura 2.9. Desviacidon completa de equilibrio termodinamico.

(Fuente: Propia)
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Figura 2.10. Equilibrio termodindmico completo.

(Fuente: Propia)
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La transferencia de calor post-dryout puede ser igual a la Figura 2.9 cuando se opera a bajas
presiones y velocidades de flujo, por el contrario, altas presiones (cercanas a la condicion
critica del agua) y flujos masicos mayores a 3000 kg/m?2s puede ocurrir el comportamiento de
la Figura 2.10.

En este estudio, se trabaja con el entorno de equilibrio termodinamico completo. Por lo cual,
el coeficiente de transferencia de calor para la regién de post-dryout se puede determinar con
la ecuacion (2.16.) o ecuacion (2.23.) de forma simplificada. Cabe recalcar que la ecuacién
(2.30.) contempla las ecuaciones para el calculo del coeficiente de transferencia de calor
cuando se tiene un flujo de niebla o dryout en la regién del post-dryout. Para la regién de
sobrecalentamiento el coeficiente de transferencia de calor se calcula como un flujo
monofasico con la ecuacion (2.13.) o (2.14.) dependiendo del tipo de flujo y el tipo de superficie

de la tuberia.

24. Regimenes de flujo en tubos horizontales

En tubos horizontales de dos fases, liquido y vapor tienden a separarse debido a fuerzas de
flotabilidad: el liquido se desplaza hacia el fondo y el vapor hacia la parte superior del tubo. Se
han realizado muchos estudios para modelar la transicion para flujos bifasicos (Taitel y Dukler,
1976; Barnea et al, 1985; Lin and Hanratty,1986; Hanratty, 1987). Steiner [63] adaptd el mapa
propuesto por Taitel & Dukler [64] bajo condiciones adiabaticas como una base para revisar la
transicion entre regimenes para flujo intermitente (slug y plug) y anular. Wojtan [49] desarrollo
un mapa de patrén de flujo que incluye la influencia del flujo de calor y el “dryout”, ademas es
facil de implementar ya que no requiere ninguna iteracion. En este proyecto se trabaja con el
mapa propuesto por Woijtan [49]. La Figura 2.11 define los parametros geométricos del modelo
donde:

P perimetro mojado, m

P, perimetro seco en contacto solamente con el vapor, m

h;: nivel del liquido estratificado, m
Pinter: lOngitud de la interface liquido-vapor, m

Ay seccion transversal de liquido, m?

Ag: seccion transversal de vapor, m?
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Figura 2.11. Parametros geométricos para flujo bifasico en un tubo circular.
(Fuente: Propia)
Estas seis dimensiones son normalizadas en base al diametro interno del tubo para obtener

seis variables adimensionales:

ok
h, = EL (2.46.)
R O i 2.47.
Pf:Ef; szﬁg; Pinter = ther ( )
y s A (2.48)

_ . _ g

Af - ﬁ, Ag - ﬁ

El célculo de la fraccion de vacio se lo realiza en base a la correlacion propuesta por Rouhani
[63] como una funcion del flujo de masa total, las propiedades del fluido en la saturacién y la
calidad definida de la siguiente manera.

x 1—x
C3=(1+0.12(1—x))<p—+ o )
g

0.25
o 118(1 - x) (g o (py = py))
* Gtotal p}).S

£ =2 [Cs + Gy
pg o (2.49.)
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Donde:

¢: Fraccion de vacio

Meorar: FIUjo masico total (liquido y vapor), kg /s

o : Tension superficial, N/m

g: Aceleracion de la gravedad, m/s?

Considerando el area transversal del tubo Ay, los valores de Af y A, son directamente

determinados sin iteracion.

1 = Apype(1 —€) (2.50.)
f = D2

- _ Atupe€ (2.51.)
Ag Y

El angulo estratificado del perimetro seco del tubo en la Figura 2.11 64,4+ €n radianes, puede

ser aproximado a partir de la siguiente ecuacion:
1

3 \3 1 1
K1=T[(1—E)+(§T[) [1—2(1—£)+(1—e)§—s§

K, = —ﬁm — e[l —2(1 = o)][1 + 4((1 — £)2 + £2)]

Ostrar = 21 — 2(K; + K3) (2.52.)
El nivel de liquido adimensional ecuacion (2.46.) puede ser determinado por la siguiente

expresion geométrica:

h, =05 (1 — cos (_271 — QStmt)) (2.53)
' 2
La expresién geomeétrica de Py, ie €N términos de 444 €S:
. [2m—0 2.54.
Pipter = sin (%) ( )

Curva de transicién de flujo ondulado
La curva de transicién entre el flujo ondulado (FO), el flujo intermitente (FI) y anular (FA) se
determinar utilizando la siguiente expresion:

1643Dgpsp,
_ .5
X272 (1 — (ZhL - 1)2)0

(),
—) +1
Fr f

Bl=

_ T
25h,"
Gwavy = (By * BZ)O'S + 50 (2.55))

B,
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La relacidon entre el numero de Weber y el numero de Froude para liquido esta dado por la
siguiente expresion:

- Numero de Froude: Establece la relacion entre las fuerzas inerciales y las
gravitacionales para un fluido es importante para caracterizar el flujo de fluido en un
canal.

- Numero de Weber: Establece la relacion entre la inercia de un fluido comparandola con
su tension superficial es importante conocer su valor ya que permite el analisis de flujos

donde existe una superficie entre dos fluidos distintos.

(We) _ g D%py (2.56.)
Fr f_ o

Curva de transicion de flujo estratificado

La curva de transicion desde flujo ondulado (FO) a flujo completamente estratificado esta

determinado por la siguiente expresién:

. — 1/3
(226.3)%4; A2 — )
Gmt:( r A5 pg (Pr = Po)isg (2.57)

x2(1 — x)m3
Para la transicion entre flujo intermitente (FI) y flujo anular (FA) se tiene en cuenta el mapa
propuesto por Kattan-Thome-Favrat. La transicion entre el patron intermitente y anular
corresponde a la linea vertical en la Figura 2.12, el valor de x;, es determinado con un
parametro de Martinelli igual a 0.34. Esta transicion tiene un limite bajo donde interseca con la

transicion Ggipar (X14)-
_1 1 -
1.75 7
x4 = 1]0.2914 (p—g> <“—f> +1 (2.58.)
Py Hg
Curva de transicion de flujo de niebla

La transicion de un patrén anular a un flujo de niebla esta dada por la siguiente relacion:

B; = ! (1 (0'61)+057) LA
37 00058\ "\ )T ) \op,

-0.15 009 , ;5 \—027
o) &) G
B4 —_ —
gDpy (pf - pg) Pr Aerit

Gmist = [B3 * B4]0'943 (2-59-)
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Figura 2.12. Mapa de patrén de flujo flujo propuesto por Kattan-Thome-Favrat con las transiciones

Curva de transicién de dryout

entre regiones de flujo.

(Fuente:

[611)

La transicion de un patrén anular - dryout y dryout - flujo niebla esta dado por la siguiente

By = — (1 (0'58)+052) D\
57 0235\ "\ x ~“)\op,

1
B6:<

Gdryout = [Bs * 36]0'926

relacion:

gD py(ps—

—-0.37 —-0.25 ;o\ —0.7
) G G
,Dg) Pr Aerit

(2.60.)

Para implementar el mapa de patrdn de flujo es necesario conocer la calidad (x), el flujo masico

total (G;tq1), didametro interno de la tuberia (D), flujo de calor (g¢') y las propiedades fisicas del

liquido y vapor, luego se calcula la fraccion de vacio y los parametros geométricos con las

ecuaciones (2.46.) a (2.48.). La Tabla 2.6 establece los limites para conocer las transiciones

de los patrones entre regiones. (Ver Figura 2.12)
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Tabla 2.6. Condiciones para los patrones de flujo en la zona de evaporacion.

Tipo de flujo

Flujo
Estratificado (S)

Flujo slug +
estratificado
(S/ISW)

Flujo slug

Flujo intermitente

(1)

Flujo estratificado
ondular
(SW)

Flujo anular (A)

Regién de dryout
(D)

Flujo de niebla (M)

(Fuente: [61])

Calidad

0<xSx1A

XIA<X<1

0<x<xpy

0<x<xy

0<x<x4

XIA<X<1

xpa<x<l1

xpa<x<1

x1A<x<1

Curva limite de velocidad de

masa G

Gtotal < Gstrat(xIA)

Gtotal < Gstrat (X)

Gstrat(XIA) < Gtotal < Gwaxy(xIA)

Gwavy(XIA) =< Gtotal =< Gwavy(x)

Gtotal = Gwavy(x)

Gstrat (X) < Gtotal < Gwaxy(x)

Gtotal = Gwaxy(x)

Gdryout(x) < Gtotal < Gmist (X)

Gtotal 2 Gmist (x)

45

Comentario
Si Gstrat x) =
Garyout(x¥),  entonces

Gstrac(x;) = Gdryout (%)
Si Gwavy(x) =
Garyout(¥),  entonces
Gwavy(xi) = Gdryout(xi)
Si Gmise (%) =
Garyout(x),  entonces

Gmist (x;) = Gdryout(xi)



2.5. Integracién del algoritmo térmo-hidraulico

Las ecuaciones diferenciales de primer orden (2.4.) y (2.11.) son consideradas como un
problema de valor inicial, donde la variable independiente es la longitud de la tuberia. Se
especifica el estado del fluido en la entrada (flujo mésico, presion y entalpia) como la entalpia

del agua va en aumento y la presiéon decae conforme se avanza en la longitud del tubo, es

necesario discretizar la longitud total en elementos finitos Az = —%£2— | g variacién de la
elementos
entalpia del fluido en el eje longitudinal se expresa como:
4 q¢ (2.61.)

hli+1] = Az + h[i]

Gtotal

Por otro lado, La variaciéon de la presién del fluido se expresa como:
2
, fG (2.62.)

total ,
— %Az +P
2Dp Z + PJi]

Pli+1]=—¢
El parametro ¢? se calcula con la ecuacién (2.8.) para la zona de saturacion y toma un valor
de 1 si el fluido es subenfriado o sobrecalentado. Para cada uno de 10s N,jomentos €N l0S que
se divide el tubo se debe resolver el sistema de ecuaciones diferenciales. Se utiliza un
esquema implicito de Backward-Euler para resolver el sistema. Este método numérico tiene
un error de orden uno y calcula el valor de la derivada en el nodo [i+1], la solucién aproximada
viene dado por:

yli + 1] = y[i] + hf (x[x + 1], y[i + 1]) (2.63.)

Las condiciones en el nodo i+1 son utilizadas para calcular el factor de friccion y por lo tanto
la caida de presidon, ademas permite conocer si el segmento esta en la zona de
subenfriamiento, saturacion o sobrecalentamiento. La temperatura de la pared se resuelve con
la ecuacion (2.15.) usando el coeficiente de transferencia interna que depende de la fase en la
que se encuentre el fluido dentro de la tuberia.
Conocida la caida de presién y el coeficiente de transferencia de calor, se utilizan las
ecuaciones (2.61.) y (2.62.) para determinar el estado final del fluido. El modelo utiliza las
diferentes correlaciones descritas en el modelo hidrodinamico y térmico dependiendo del
estado del fluido y las propiedades fisicas se determinan por medio del médulo IAPWS-97 de
Python. Adicionalmente, el modelo determina el tipo de patrén de flujo desarrollado en la zona

de saturacion por medio de una subrutina conocido la calidad y el flujo masico.
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Los datos de entrada (inputs) y datos de salida (outputs) se presentan en la Tabla 2.7 y la

Figura 2.13 muestra un diagrama de flujo del procedimiento de calculo en lenguaje de

programacion Python para simular el modelo evaporativo.

Tabla 2.7. Inputs y outputs del modelo evaporativo.

Inputs

Outputs

Diametro [m]

Estado del fluido (Sub, Sat o Super)

Longitud de la tuberia [m]

Temperatura media del fluido [K]

Flujo de calor [W/m2]

Temperatura de la pared [K]

Flujo masico [kg/s]

Coeficiente promedio de transferencia de
calor [W/m2K]

Presidon en la entrada de alimentacion
[MPa]

Caida de presion local [MPa/m]

Entalpia en la entrada de alimentacién
[kJ/kg]

Patrén de flujo en la zona de saturacion

Tipo de superficie del tubo puede ser:

rugosa o lisa

Calidad de vapor

Si la tuberia es rugosa, se debe ingresar el

valor de la rugosidad.

Longitud para la zona de subenfriamiento

[m]

Longitud para la zona de saturacién [m]

Longitud para zona de vapor

sobrecalentado [m]

(Fuente: Propia)
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Figura 2.13. Diagrama de flujo del algoritmo de resolucion.

(Fuente: Propia)
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3. RESULTADOS Y DISCUSION

3.1. Validacion del modelo hidrodinamico

Para validar el modelo hidrodinamico se toma como referencia los datos experimentales y
simulados por Rheinlander del proyecto DISS en la Plataforma Solar de Almeria en Espafia
para condiciones estacionarias en el estudio de Pye [6]. Rheinlander no provee suficiente
informacioén sobre el flujo de calor suministrado al fluido, por ello Pye en su estudio ajusto este
valor hasta alcanzar los datos de la entalpia calculados por Rheinlander. Esto permite que la
caida de presién sea comparada con un calentamiento equivalente, se toma la misma
consideracion en el modelo hidrodinamico propuesto en este proyecto. La geometria, y
principales diferencias entre ambos modelos se presentan en la Tabla 3.1. Las condiciones de
operacién para los 11 experimentos realizados por Rheinlander, asi como sus valores
calculados de entalpia de entrada y salida se presentan en el Anexo |.

Tabla 3.1. Parametros geométricos usados en la validacién del modelo hidrodinamico, y diferencias
principales entre los modelos.

Propiedad Valor
Tubo absorbedor
Longitud del tubo [m] 608
Diametro interior del 0.05
tubo [m]

Diferencias entre ambos cddigos

Python (Presente trabajo) Rheinlander

Inclinacion de la tuberia | Se considera una tuberia | La tuberia tiene wuna

horizontal inclinacion de 4°.

Componentes de la | Se considera el gradiente de | EI modelo acopla las 3
caida de presion presién solamente debido a la | componentes: friccion,
friccion. aceleracién y gravitacional.
Eltubo estdinclinado4°y la
componente de aceleracion
es comparable frente a la

presion total para las

condiciones del estudio.
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Pérdidas menores No se consideran en el modelo. | Se consideran los factores
K para el caso de valvulas y

accesorios.

(Fuente: [6])

Se necesita que el modelo hidrodinamico tenga el menor error posible, pero considerando que
el tiempo de simulacion debe ser adecuado, se determiné que el modelo de tuberia lisa no es
adecuado para ser utilizado en la validacion del modelo. El error relativo es mayor al 10%
comparando los datos simulados frente a los datos experimentales y de Rheinlander. Esta
diferencia se produce porque el modelo de tuberia lisa pronostica una caida de presion menor
al valor real al no considerar la rugosidad de la tuberia.

En efecto, el modelo de tuberia rugosa es adecuado para validar el modelo hidrodinamico, ya
que los errores en la mayoria de los casos de experimentacién son menores al 10%
considerando un Az = 0.05 [m] y un tiempo de simulacion entre 4.2 y 6.4 minutos. La Figura
3.1 muestra los resultados simulados con el modelo hidrodinamico para todos los casos de
prueba considerando una tuberia lisa como rugosa con un valor de rugosidad igual a 0.045
[mm] correspondiente a un tubo de acero comercial y un tamafo de discretizacién espacial
Az = 0.05 [m] para todos los casos. Donde se evidencia la diferencia entre los modelos de
tuberia lisa y rugosa. Cabe recalcar que los errores porcentuales y tiempos de simulacién para

el modelo de tuberia lisa y rugosa se reproducen en el Anexo I.
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En la Figura 3.1 se observa que la caida de presion simulada con el modelo hidrodinamico de
tuberia rugosa tiene la misma tendencia que los datos simulados por Rheinlander para la
mayoria de los casos de estudio, pero el modelo hidrodinamico de tuberia lisa se ajusta bien
para los experimentos 3 y 10 cuando se tiene flujos de calor y masicos elevados para una
presion de entrada de 6 y 10 bar respectivamente. La Tabla 3.2 muestra con detalle los errores
entre los datos simulados con el modelo de tuberia rugosa comparado con datos
experimentales y la Tabla 3.3 muestra los errores frente a los datos simulados por Rheinlander.

Tabla 3.2. Comparacion de los resultados simulados frente a los datos experimentales con el modelo
de tuberia rugosa.

Experimento Experimental Modelo Error [%]
[MPa] hidrodinamico/Python
[MPa]

1 0.313 0.3185 1.7432
2 0.241 0.2430 0.8255
3 0.307 0.4482 46.006
4 0.338 0.3233 4.3404
5 0.204 0.2145 5.1696
6 0.610 0.5903 3.2333
7 0.186 0.2048 10.099
8 0.225 0.2498 11.009
9 0.262 0.2853 8.877
10 0.140 0.2037 45.503
11 0.248 0.2687 8.3675

(Fuente: Propia)
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Tabla 3.3. Comparacion de los resultados simulados frente a los datos simulados por Rheinlander con
el modelo de tuberia rugosa.

Experimento Rheinlander Modelo Error [%]
[MPa] hidrodinamico/Python
[MPa]

1 0.310 0.3185 2.7278
2 0.270 0.2430 10.00
3 0.407 0.4482 10.13
4 0.318 0.3233 1.675
5 0.215 0.2145 0.211

6 0.539 0.5903 9.513
7 0.204 0.2048 0.384
8 0.241 0.2498 3.639
9 0.268 0.2853 6.439
10 0.198 0.2037 2.881

11 0.269 0.2687 0.092

(Fuente: Propia)
Los resultados calculados con el modelo hidrodindmico de tuberia rugosa parecen seguir
bastante cerca a los resultados de Rheinlander. Se observa que la caida de presion en el

experimento 2 es 10% menor que el modelo de Rheinlander y en el experimento 3 es 10.13%

mayor; cuando la presion de entrada es de 6 bar, el flujo masico (0.814 k?g) y flujo de calor

(17.6 1;_142/) son elevados. Tener un flujo masico muy alto contribuye a una mayor turbulencia y

a su vez mayor caida de presion.

La diferencia entre los modelos se debe a que el cdédigo de Rheinlander toma en consideracion
el aporte de la friccién, aceleracion y gravedad (la tuberia se encuentra elevada 4°) en la caida
de presion total, por el contrario, este estudio solo considera la friccion y una tuberia horizontal.
Dado que la diferencia mas grande se debe a la forma en la que ambos modelos calculan la
caida de presion, justificando asi la diferencia de 10.13%; que las condiciones iniciales y de
borde se encuentran bien definidas, y que el error es menor al 10% en la mayoria de estudios
cuando se tiene las siguientes condiciones presentadas en la Tabla 3.4. Se puede dar por

validado el modelo hidrodinamico.
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Tabla 3.4. Condiciones de entrada y de borde para la validacion del modelo hidrodinamico con un

error menor al 10%.

Pin hin m quTF
o ol 5 [z
kg s m?
32.94 — 37.56 823.8 —-909.3 0.401-0.732 9.47 — 15.51
62.72 - 63.28 1030.3- 1030.7 0.561 - 0.653 10.94 - 13.19
102.4 1161.7 0.739 13.25

(Fuente: Propia)

Tabla 3.5. Condiciones de entrada y de borde para la validacion del modelo hidrodinamico con un

error menor al 5%.

P, hin m qurr
o o e [
kg s m?
32.94 — 34.52 823.8 -842.0 0.401 - 0.501 9.47 - 11.99
62.72 — 63.06 1022.2 - 1030.3 0.561 - 0.611 10.94 — 11.96
102.4 1161.7 0.739 13.25

(Fuente: Propia)
Esta validacion no sustituye a la medicién experimental, pero confirma la validez del modelo
computacional en la medida de lo posible hasta que los datos de un colector lineal de Fresnel

estén disponibles.

3.2. Validacion del modelo térmico

Los datos experimentales para validar el modelo térmico son escasos. Ademas, la literatura
disponible que describe la temperatura superficial, temperatura del fluido o coeficiente de
transferencia de calor a lo largo del tubo absorbente también es limitada. En el presente
trabajo, la validacién del modelo térmico se realiza en base a datos experimentales y simulados
en el trabajo de Lobdén [17] del proyecto DISS en la Plataforma Solar de Almeria en Espafa.
La geometria, los parametros del modelo y la diferencia entre ambos cédigos se presentan en
la Tabla 3.6.
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Tabla 3.6. Parametros utilizados en la validacion del modelo térmico, y las diferencias entre ambos

cédigos.

Propiedad

Valor

Tubo absorbedor

Material del tubo

Acero ferritico A335 P22

Longitud del tubo, m 510
Diametro externo del | 0.07
tubo, m
Diametro interno del | 0.05
tubo, m

Diferencias entre ambos cédigos

Python (Presente trabajo)

Lobon

Flujo de calor

Se asume flujo distribuido de
manera uniforme a lo largo de

la tuberia.

Se tiene una distribucion de
flujo de calor no uniforme a
lo largo de la pared externa
del tubo.

Resoluciéon del modelo

Unidimensional a lo largo del

eje axial.

CFD por medio del software
STAR-CCM+ por el modelo
LHM

Homogeneous

(Locally
two-phase
Flow model, por sus siglas

en inglés)

Pérdidas de calor

Se considera una transferencia

perfecta.

Se toma en cuenta las
pérdidas de calor con el
exterior para las secciones
de subenfriado, evaporado

y sobrecalentado.

(Fuente: Propia)

55




Las condiciones de operacion para los 6 experimentos realizados por Lobon, asi como sus
valores de entrada y condiciones de borde se presentan en el Anexo Il. Lobon no provee
suficiente informacion sobre el calor ganado por el fluido, por ello se ajustd este valor hasta
alcanzar los datos de la entalpia a la salida. La discretizacion espacial es de 1 [m] para todos
los casos experimentales. La Figura 3.2 muestra la temperatura media del fluido en funciéon de
la longitud del tubo simulado con el modelo térmico desarrollado en Python y los datos

experimentales como del programa STAR-CCM+ en el estudio de Lobdn para todos los

experimentos.
Az =1 [m]
Caso #1 Caso #2 Caso #3
250 290
260
ey 280 g L
240 LI o 250 LI Fr—+—F
4
S 230 s) 230 g2
s s 230 s
: : £ 260
= 220 = 220 =
210 250
210
200 240
—— STAR-CCM+
0 100 200 300 400 500 0 100 200 300 400 500 0 100 200 300 400 500
z[m] z[m] z[m] —— Python
Caso #4 Caso #5 Caso #6 ¢ Experimental
320 360
360
340
300 340
320
G G 320 G
=) o =
= 280 ot =
2 LI B S N B 2 300 = 300
260 280 280
260 it
240 240
240
0 100 200 300 400 500 0 100 200 300 400 500 0 100 200 300 400 500
z[m] z[m] z[m]

Figura 3.2. Comparacion de los resultados de temperatura media del fluido vs longitud para todos los

casos de prueba.

(Fuente: Propia)
Para comparar los resultados se toma como referencia los datos experimentales del estudio
de Lobon. Las informaciones de estos datos se encuentran en el Anexo Il. De la Figura 3.2, se
observa que se requiere una mayor longitud en la zona de saturacion y una menor longitud en
la zona de sobrecalentamiento para alcanzar la condicion de salida. En la Tabla 3.7 se
comparan los resultados del modelo térmico con los datos experimentales para los casos de
estudio 1 y 2. Para los demas casos de prueba, los resultados se encuentran en el Anexo II.

Cabe recalcar que la discretizacion espacial es de 1 [m] para todos los casos de prueba.
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Tabla 3.7. Comparacion de resultados del modelo térmico frente a los datos experimentales para el
caso 1y 2 (P;, =3 MPa)

Temperatura del fluido Temperatura del Error [%]
experimental [°C] fluido/Modelo Python [°C]
Caso 1
205 205.000 0.000
241 241.221 -0.092
240 241.126 -0.469
240 240.949 -0.395
240 240.696 -0.290
240 240.365 -0.152
238 239.953 -0.821
238 239.456 -0.612
238 238.871 -0.366
237 238.203 -0.507
247 248.052 -0.426
Caso 2
196 196.000 0.000
240 240.552 -0.230
240 240.468 -0.195
240 240.294 -0.123
239 240.039 -0.435
240 239.702 0.124
238 239.279 -0.537
237 238.764 -0.744
237 238.156 -0.488
236 237.464 -0.620
262 262.623 -0.238

(Fuente: Propia)

Las temperaturas obtenidas con el modelo térmico en Python son parecidas a los datos
experimentales para todos los casos de experimentacion con errores menores al 10%. Los
errores mas altos se presentan en la transicion desde la zona de saturacion a la zona de

sobrecalentamiento, esto se debe a que en el modelo de este estudio no calcula las pérdidas
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de calor por conveccidon ni radiacion hacia los exteriores, sino que se considera una
transferencia perfecta de calor. El flujo de calor es impuesto como una condicién de borde
constante en toda la superficie del tubo, pero en la realidad este flujo va cambiando,
dependiendo del coeficiente de transferencia de calor interno y de las pérdidas hacia los
alrededores. Debido a la magnitud mucho mayor de la resistencia a la transferencia de calor
fuera de la tuberia, es imposible validar la transferencia de calor interna a partir de los
resultados experimentales. Aunque el modelo actual requiere una validacién experimental que
sera posible al finalizar el banco de pruebas de un colector lineal de Fresnel, el modelo ahora
parece ser riguroso para problemas de ebullicion en flujos de tuberia larga y en todos los casos
simulados, los errores son menores al 10% por lo que se da por validado el modelo térmico
desarrollado en Python.

3.3. Validacién del mapa de patréon de flujo

Para validar el mapa de patron de flujo del presente proyecto es necesario compararlo con
resultados publicados basado en el mapa de patron de flujo propuesto por Woijtan [49]. El
estudio realizado por Kumar [65] analiza el mapa de flujo y lo integra en su modelo termo-
hidraulico para un colector parabdlico estacionario y unidimensional. No se conoce el flujo de
calor absorbido por el fluido, este valor se asume igual al DNI de 900 W/m?. La Figura 3.3
muestra el mapa generado en el estudio de Kumar, en el eje vertical se tiene la velocidad de
masa (G) y en el eje horizontal la calidad de vapor. Los pardmetros para graficar el mapa se
presentan en la Tabla 3.8.

Tabla 3.8. Parametros para la validacién del mapa de patron de flujo.

Propiedades Valor

Tubo absorbedor

Diametro interno del 0.020

tubo, m

Parametros para la simulacién

Presion a la entrada, 1.0
MPa

Calidad 0-1
Flujo de calor absorbido 900

por el agua, W/m”2
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Velocidad de masa (G), 159.15
kg/m2s

Propiedades fisicas @ P=1 MPa
Densidad de liquido 887.13
saturado, kg/m3
Densidad de vapor 5.1454
saturado, kg/m3
Viscosidad de liquido 0.0001505
saturado, Pas
Viscosidad de vapor 1.4981e-5
saturado, Pas
Tension superficial, N/m 0.0422
Entalpia de 2014.44
vaporizacion, kJ/kg

(Fuente: Propia)
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Figura 3.3. Mapa de patrén de flujo para una presion de entrada de 1 MPa, flujo masico de 0.05 [kg/s]
y DNI de 900 [W/m2]

(Fuente: [65])
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Water D=0.0200 [m] G=159.15 [kg/m?s] qs=900.00[W/m?]
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x[-]
Figura 3.4. Mapa de patrén de flujo elaborado en el presente estudio para una presion de saturaciéon

igual a 1 MPa.

(Fuente: Propia)
El mapa de flujo de la Figura 3.4 es consistente con el mapa de flujo del estudio de Kumar (Ver
Figura 3.3), la principal diferencia esta en el valor de la transicién x;, (flujo intermitente-flujo
anular). Para Kumar este valor es igual a 0.17 y en el presente estudio es de 0.20, este error
se debe a la aproximacion de las propiedades fisicas en la saturacion ya que Kumar tiene en
consideracion el efecto de la caida de presién para elaborar su mapa, pero en esta validacion
se tomé que la presion de entrada corresponde a la presién de saturacion y el flujo de calor
ganado por el fluido es igual al DNI por lo cual se justifica esa diferencia. Calculando las
propiedades del fluido a una presion de 0.68 [MPa], se tiene un valor de x;, igual a 0.1706 con
un error de 0.94% con el valor real, por lo cual se justifica la diferencia planteada en la anterior

suposicion validando asi el mapa de patrén de flujo.
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Tabla 3.9. Propiedades del fluido para elaboracién del mapa de patrén de flujo.

Propiedades fisicas @ P=0.68 MPa

Densidad de liquido 903.72

saturado, kg/m3

Densidad de vapor 3.5669

saturado, kg/m3

Viscosidad de liquido 0.00016
saturado, Pas

Viscosidad de vapor 1.4432e-5
saturado, Pas

Tensién superficial, N/m 0.0458

Entalpia de 2069.46

vaporizacion, kJ/kg

(Fuente: Propia)

Water D=0.0200 [m] G=159.15 [kg/m?s] gs=900.00[W/m?]
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Figura 3.5. Mapa de patrén de flujo elaborado en el presente estudio para una presion de saturacién
igual a 0.68 MPa.

(Fuente: Propia)
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3.4. Estudio paramétrico del comportamiento del fluido de

transferencia de calor (HTF)

Con los modelos térmicos e hidrodinamico validados y debidamente acoplados, se realizé un
estudio de parametros para conocer el potencial de la herramienta de calculo desarrollada y
estudiar el comportamiento del fluido ante cambios en las condiciones de entrada (presion y
entalpia), flujo masico y flujo de calor. El diametro y la longitud son parametros fijos. La Tabla
3.10 muestra valores de los parametros de entrada y de borde considerados para el estudio
de sensibilidad.

Tabla 3.10. Parametros geométricos, condiciones de borde y condiciones en la entrada.

Parametros geométricos

Diametro interno ', [m] 0.0254
Longitud total del tubo 2, [m] 309
Condiciones de borde
Flujo de calor ganado por el fluido, [KW/m?] 0.5-15
Condiciones a la entrada

Flujo masico ', [kg/s] 0.07-0.2
Presion, [MPa] 0.1-6
Temperatura, [°C] 80-150

1 Valor tomado del banco de prueba del estudio de José y Kevin. [66]

2 Valor impuesto para todas las variaciones de entrada y borde.

(Fuente: Propia)

En las siguientes secciones, se presentan los resultados de variar los parametros de entrada
y borde sobre la caida de presion, calidad de vapor, temperatura de salida y las transiciones
del patrén de flujo en el tubo absorbedor y el coeficiente interno de transferencia de calor. La
discretizacioén espacial para todas las variaciones es igual a 1 m debido a que se tiene un error
menor en los resultados como un tiempo de simulacién menor.

Influencia del flujo de calor en la distribucién del patrén de flujo

Para analizar la distribucién del patron de flujo a lo largo del tubo, se considera una presion de
entrada igual a 2 MPa, una temperatura de entrada de 80 °C, un flujo masico de 0.07 kg/s
variando el flujo de calor entre 500 W/m?— 15000 W/m?. El diametro es de 25.4 mm y la longitud

del tubo es de 309 m. Los resultados se presentan en la Figura 3.6.
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D = 25.4[mm],L = 309[m],P;» = 2[MPal,Ti» = 353.15[K],m = 0.07[kg/s]

mmm Subenfriado Flujo Slug Flujo Anular (A) B Flujo de niebla (M)
mm Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (I) Dryout EEE Sobrecalentado
Flujo Slug + SW Flujo estraficado ondulado(SW)

15000.0- 9.35 % 15.48 % 9.35 % 1.29|

11375.0 12.26 % 20.32 % 1258 % 1.61

7750.0 18.39% 29.35 % 18.71 % 2.58

4125.0

Flujo de calor [W/m?]

34.52 % 26.13 %

500.0

20 40 60 80 100
Longitud del tubo [%]

o

Figura 3.6. Influencia del flujo de calor sobre la distribucién del flujo a lo largo del tubo absorbente.
(Fuente: Propia)

De la Figura 3.6, se observa que el flujo de calor ganado por el agua tiene un rol importante
sobre la distribucion en el patron de flujo a lo largo del tubo absorbente. Para un flujo de calor
igual a 500 W/m? manteniendo las condiciones de entrada fijas, todo el tubo se encuentra en
un régimen de subenfriamiento, por el contrario, si el flujo se eleva hasta 15000.0 W/m2 se
tiene una reduccion de la zona de subenfriado y un aumento en la zona de sobrecalentado con
distintos tipos de flujo en la zona de saturacién como: Flujo slug + SW, flujo estratificado
ondulado, flujo anular, y dryout.

El flujo Slug + SW, flujo estratificado ondulado, flujo anular y dryout van disminuyendo a medida
que el flujo de calor aumento, esto se debe a la disminucion en el precalentamiento requerido
para alcanzar la saturacién del agua. Un caso particular ocurre cuando el flujo de calor es igual
a4125W/m?, a la salida del tubo se tiene un flujo estratificado ondulado que no es tan peligroso
como un flujo intermitente pero tampoco es deseable en aplicaciones para generacion directa

de vapor, ya que se debe tener un flujo estable.
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Influencia del flujo masico en la distribucion del patrén de flujo

Para analizar la influencia del flujo masico sobre la distribucién del patrén de flujo a lo largo del
tubo, se mantienen las mismas condiciones de entrada (presién, temperatura, diametro y
longitud del tubo) que en el caso anterior. Como se requiere que a la salida del tubo se tenga
vapor sobrecalentado, se asume un flujo de calor absorbido por el agua igual a 15000 W/m? y
se varia el flujo masico entre 0.07 kg/s — 0.2 kg/s. Los resultados se presentan en la Figura
3.7.

D = 25.4[mm],L = 309[m],P;, = 2[MPa],T), = 353.15[K], gs = 15000 [W/m?]

BN Subenfriado Flujo Slug Flujo Anular (A) B Flujo de niebla (M)
B Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (1) Dryout HEl Sobrecalentado
Flujo Slug + SW Flujo estraficiado ondulado(SW)
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Figura 3.7. Influencia del flujo masico sobre la distribucién del flujo a lo largo del tubo absorbente.
(Fuente: Propia)
De la Figura 3.7, se observa que la longitud de subenfriado crece desde 10.97% a 30.97% y
la longitud de sobrecalentado tiene una tendencia decreciente cuando el flujo masico va de
0.07 kg/s a 0.2 kg/s respectivamente. Para un flujo de 0.07 kg/s, se tiene una disminucion de
la zona de subenfriado, aumento de la zona de sobrecalentado, y aparecen los siguientes
patrones de flujo: flujo slug + SW, flujo estratificado ondulado, flujo anular, y dryout. Por el
contrario, cuando el flujo es alto (0.2 kg/s) la zona de subenfriado crece, la zona de
sobrecalentado se mitiga y los patrones en la zona de saturacién son: flujo slug, flujo
intermitente, y flujo anular. Este ultimo flujo ocupa en mayor porcentaje de la longitud del tubo.
Un caso especial sucede cuando el flujo masico es de 0.14 kg/s y 0.1 kg/s. En el primero caso,
aparece el flujo tipo niebla (M) con un valor de 1.61% y luego ya no tiene influencia para los

demas valores de flujo masico. En el segundo caso, se tiene el valor mas alto de flujo slug
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(13.23%), se reduce el flujo intermitente y flujo estratificado anular (0.65% para ambos flujos)
y el dryout es elevado (2.26%) respecto a los demas valores de flujo masico. Esta distribucion
se debe a la disminucién del precalentamiento necesario para alcanzar la saturacién del fluido.

Variacion de la presion de entrada y flujo de calor absorbido por el fluido sobre

los parametros de salida.

El efecto de variar la presion de entrada y el flujo de calor cuando se tiene un flujo masico de
0.2 kg/s, una temperatura de entrada igual a 150 °C sobre la caida de presion, temperatura a
la salida, y la calidad de vapor se analizan a continuacion. La Figura 3.8 muestra con mayor
detalle el porcentaje de caida de presion para distintas presiones y flujos de calor. Los cuadros
sin color corresponden a una caida de presion superior a la presiéon de entrada, por lo cual no

es posible determinar la presion a la salida.

D = 25.4[mm],L = 309[m],T;, = 423.15[K],m = 0.2[kg/s]

Porcentaje de caida de presidn respecto a la presion de entrada

Presién de entrada [MPa]

11375.0 15000.0
Flujo de calor absorbido por el agua [W/m?]

0 20 a0 60 80 100
1]

Figura 3.8. Caida de presién respecto a la presion de entrada para distintos valores de presion de
entrada y flujos de calor.

(Fuente: Propia)
De la Figura 3.8, se observa que la caida de presién para un flujo de calor dado es mas alta
para presiones de entrada bajas. Por ejemplo, para una presion de entrada de 2.07 MPa, se
tiene una caida de presion 1.246 MPa (cerca del 60.3% de la presion de entrada) cuando el
flujo de calor es de 15 kW/m2. Mientras que para el mismo valor de flujo de calor y una presion
de entrada de 6 MPa se tiene una caida de presién de 0.299 MPa (4.99% de la presion de

entrada).
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Por tanto, se puede concluir que la presion de entrada juega un papel crucial para la viabilidad
de un sistema solar de Fresnel para generacion directa de vapor. La Figura 3.9 muestra con

mayor detalle la caida de presidn para distintas presiones vy flujos de calor.

D = 25.4[mm],L = 309[m], T, = 423.15[K],m = 0.2[kg/s]

Presién de entrada [bar]
30 a0

1-0 2'0 ; SP EP
1.2- 12 —— 500.0 [W/m?]
—— 4125.0 [W/m?]
1.0- 10 7750.0 [W/m?]
—— 11375.0 [W/m?]
o5 ' 8 15000.0 [W/m?]
g ) ©
z =
— 0.6 3 6
% S
0.4 d 4
0.0 -0
i 2 4 5 6

Presic‘)r?de entrada [bar]
Figura 3.9. Efecto de la presion en la entrada y el flujo de calor sobre la caida de presion.
(Fuente: Propia)
Para una presion de entrada dada, la calidad de vapor incrementa con el flujo de calor. Por el
contrario, cuando la presion de entrada crece a un flujo de calor determinado, la calidad de
vapor decrece debido al aumento del calentamiento necesario para alcanzar la temperatura
de saturacion. Este efecto se observa en la Figura 3.10.
D = 25.4[mm],L = 309[m],T;, = 423.15[K],m = 0.2[kg/s]

—— 500.0 [W/m?]

—— 4125.0 [W/m?]
7750.0 [W/m?]

—— 11375.0 [W/m?]

0.6-
\\\ 15000.0 [W/m?]

0.8-

x [-]

0.2-

\

1 2

0.0-

3 a 5 6
Presién de entrada [MPal

Figura 3.10. Efecto de la presion en la entrada y el flujo de calor sobre la calidad de vapor.

(Fuente: Propia)
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De la Figura 3.10, se observa que para un flujo de calor igual a 7750 W/m?, se tiene una
tendencia decreciente de calidad de vapor con valores de 0.37, 0.29 y 0.24 respectivamente
para presiones de 2.07, 4.03 y 6 MPa. El estado final del fluido se encuentra en la zona de
saturacion dando lugar a distintos patrones de flujo como se describen en la Tabla 3.11.

Tabla 3.11. Patrones de flujo a la salida del tubo para distintas condiciones de presion a la entrada y
flujo de calor.

Flujo de calor absorbido por el agua [W/m2
500 4125 7750 11375 15000
0.1
0.76 | Subenfriado
—_ 1.41 Subenfriado | . FIU.JO Flujo anular
© intermitente
= 2.07 Subenfriado | . FIU.JO Flujo anular | Flujo anular | Flujo anular
p intermitente
B | 2.72 | Subenfriado Flujo slug Flujo anular | Flujo anular | Flujo anular
| 338 Subenfriado Flujo slug . FIU.JO Flujo anular | Flujo anular
$ intermitente
© 4.03 Subenfriado Flujo slug . FIU.JO Flujo anular | Flujo anular
c intermitente
-o H
[ 4.69 Subenfriado Flujo slug . FIU.JO Flujo anular | Flujo anular
o intermitente
& .
5.34 Subenfriado | Subenfriado | . FIU.JO Flujo anular | Flujo anular
intermitente
6 Subenfriado | Subenfriado | . FIU.JO Flujo anular | Flujo anular
intermitente

(Fuente: Propia)

De la Tabla 3.11, se observa que con un mayor flujo de calor y una presion de entrada, el
patrén a la salida es del tipo anular. Para un flujo de calor dado, la presion a la entrada juega
un papel fundamental como es el caso de un flujo de calor igual a 7750 W/m? donde a bajas
presiones hasta un valor de 2.72 MPa, el patron de flujo es anular, este flujo es deseable para
que no exista danos en el colector, sin embargo, a medida que la presién aumenta se tiene un
patrén de flujo intermitente que es peligroso ya que puede dafiar los componentes anexos al
colector debido a las altas fluctuaciones. Este efecto se justifica debido a la tendencia
decreciente de calidad de vapor.

Si se considera un flujo de calor absorbido por el agua igual a 15000 W/m? variando la presion
de entrada entre 2 MPa — 6 MPa para analizar en mayor detalle la distribucion del patron de
flujo a lo largo del tubo. Se observa que la longitud ocupada por el liquido aumenta a medida
que la presién a la entrada crece de 14.84% cuando la presion es de 2 MPa hasta 31.29% si

la presion es de 6 MPa. (Ver Figura 3.11)
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D = 25.4[mm],L = 309[m], T;, = 423.15[K],m = 0.2[kg/s] gs = 15000 [W/m?]

EEl Subenfriado Flujo Slug Flujo Anular (A) I Flujo de niebla (M)
B Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (1) Dryout EEm Sobrecalentado
Flujo Slug + SwW Flujo estraficiado ondulado(SW)
©
o
©
ke]
©
5
i
©
c
0
-
o
2.0 _ 8.71 % 17.42 % 59.03 %
0 20 40 60 80 100

Longitud del tubo [%]

Figura 3.11. Influencia de la presién de entrada sobre la distribucién del flujo a lo largo del tubo
absorbente.

(Fuente: Propia)

De la Figura 3.11, se observa que aparecen flujos tipo slug, intermitente y anular. El primero
ocupa un 9.03% de la longitud del tubo en la zona de saturacién cuando la presion de entrada
es de 3 0 4 MPa y disminuye fue de este rango, el segundo va en aumento desde 17.42% a
27.10%, y finalmente el anular decrece conforme aumenta la presién de entrada. Esta
reduccion en la longitud cuando se tiene un flujo anular, se atribuye al aumento en la longitud
de subenfriado. Es claro que bajas presiones de entrada son favorables para aumentar la
longitud ocupada por un flujo anular dentro del tubo absorbente. Pero no se alcanza la
condicion de vapor sobrecalentado.

Por ultimo, se analiza la temperatura media del fluido a la salida respecto de la presién de

entrada para distintos flujo de calor como se muestra en la Figura 3.12.
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D = 25.4[mm],L = 309[m],T;, = 423.15[K],m = 0.2[kg/s]

280
—— 500.0 [W/m?]
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60 —— 4125.0 [W/m?]
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Figura 3.12. Efecto de la presion en la entrada y el flujo de calor sobre la temperatura media del fluido
a la salida.

(Fuente: Propia)

El rango de temperatura para generacién directa de vapor en procesos industriales esta entre
150 — 225 °C. De la Figura 3.12, se observa que la temperatura incrementa desde 158.12 °C
hasta 237.05 °C cuando la presion se eleva desde 1.41 MPa a 3.38 MPa respectivamente bajo
un flujo de calor igual a 7750 W/m2. Por lo tanto, el incremento de la temperatura media del
fluido a la salida puede atribuirse a la temperatura de saturaciéon a una presion dada y a la
caida de presion a lo largo del tubo absorbente.

Un caso en particular es cuando se tiene un flujo de calor igual a 4125 W/m? (linea azul)
aparentemente la temperatura media del fluido parece permanecer constante con una presion
de entrada mayor a 5 MPa, en realidad la temperatura se eleva pocos grados de 261.83 °C
(Pin=5.34 MPa) a 261.93 °C (Pin~=6.0 MPa) esto se justifica porque el fluido esta en estado de
liquido. Este flujo de calor no es suficiente para alcanzar la evaporacion del fluido cuando se

tiene elevadas presiones de entrada.
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Variacion de la temperatura de entrada y flujo masico sobre los parametros de
salida

El efecto de variar la temperatura de entrada y el flujo masico cuando se tiene una presion de
entrada igual a 2 MPa y un flujo de calor de 15 kW/m? sobre la caida de presion, temperatura
a la salida, y la calidad de vapor se analizan a continuacion. La Figura 3.13 muestra la caida

de presién para distintos valores de flujo masico y temperatura de entrada.

D = 25.4[mm)], L = 309[m], P;, = 2[MPal, g; = 15000 [W/m?]

Porcentaje de caida de presion respecto a la presion de entrada

353.15- 26.00 29.59 32.05 36.30 38.26
T 36093 26.47 30.47 33.22 38.00 40.60
E 368.71 26.96 31.36 34.47 39.76 43.11
g 376.48 27.45 3231 35.79 41.60 45.78
$ 384.26 27.95 33.28 37.14 43.51 48.65
; 392.04 28.46 34.27 38.60 45.49 51.74
é 399.82 28.98 35.31 40.14 47.52 55.12
085.40759 29.51 36.37 41.76 49.53 58.82
@ 41537 30.05 37.46 43.44 51.86 62.95
423.15 30.60 38.61 45.26 54.32 67.65
0.07 0.1 0.14 0.17 0.2
Flujo de masico [kg/s]
0 20 40 60 80 100

Figura 3.13. Caida de presion respecto a la presion de entrada para distintos valores de temperatura
de entrada y flujo masico.

(Fuente: Propia)
Para una temperatura de entrada de 360.93 K (87.88 °C), la caida de presion crece de 0.5294
MPa hasta 0.8121 MPa cuando el flujo masico pasa de 0.07 kg/s a 0.2 kg/s respectivamente,
es decir que se pierde aproximadamente 40.60% de la presion de entrada cuando el flujo
masico es de 0.2 y la temperatura es de 360.93 K. En el caso de una temperatura de entrada
igual a 423.15 K (150 °C) y un flujo masico de 0.2 kg/s se pierde 67.65% de la presion de
entrada. Por lo tanto, la temperatura de entrada juega un rol crucial en la factibilidad de un

sistema de generacion directa de vapor.
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D = 25.4[mm], L = 309[m], P;, = 2[MPal, gs = 15000 [W/m?]

Temperatura de entrada [C]
80 90 100 110 120 130

11_10 1?0
—— 0.07 [kg/s]
—— 0.1 [kg/s]
1.2 12 0.14 [kg/s]
—— 0.17 [kg/s]
0.2 [kg/s]

1.0 10

AP [MPa]

0.8- 8

350 360 370 380 390 400 410 420
Temperatura de entrada [K]

Figura 3.14. Efecto de la presion en la entrada y el flujo de calor sobre la temperatura media del fluido
a la salida.

(Fuente: Propia)

De la Figura 3.14, se observa que la caida de presion incrementa con el aumento de la
temperatura media del fluido a la entrada para un flujo masico dado. El incremento en la caida
de presion se puede atribuirse a la reduccion del requisito de precalentamiento y al aumento
de la longitud de la seccidn de evaporacién. Ademas, en la seccién de precalentamiento, la
caida de presién es proporcional al cuadrado de la velocidad media del fluido y en la region de
saturacion existe una proporcionalidad de orden superior entre la caida de presién y la
velocidad.

Respecto a la calidad de vapor, la Figura 3.15 muestra que la calidad incrementa con la
temperatura con un flujo masico dado, pero es constante para flujos masicos iguales a 0.07,
0.1, y 0.14 debido a que se encuentra en estado de sobrecalentamiento. Para un flujo masico
igual a 0.2 kg/s el incremento es la calidad de vapor puede deberse a la reduccién de la
temperatura de precalentamiento.

La Tabla 3.12 indica los distintos patrones de flujo al final de la tuberia, para una temperatura
de entrada dada, el patrén de flujo pasa de sobrecalentado hacia flujo anular cuando el flujo
masico se eleva. Esto se justifica debido a la tendencia decreciente de la calidad. Por el
contrario, para un flujo masico igual a 0.2 kg/s el flujo es anular a la salida del tubo para distintos

valores de temperatura a la entrada.
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Figura 3.15. Efecto de la temperatura media del fluido a la entrada y el flujo masico sobre la calidad de
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—— 0.07 [kg/s]

—— 0.1 [kg/s]
0.14 [kg/s]

—— 0.17 [kg/s]
0.2 [kg/s]

Tabla 3.12. Patrones de flujo al final de la tuberia para diferentes temperaturas de entrada y flujo

masico.
Flujo masico [kg/s]
0.07 0.1 0.14 0.17 0.2

353.15 Flujo Flujo Flujo
Sobrecalentado Dryout anular anular anular

360.93 Flujo Flujo Flujo
Sobrecalentado Dryout anular anular anular

< | 368.71 Flujo Flujo Flujo
';' Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

T | 376.48 Flujo Flujo Flujo
3&'- Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

© | 384.26 Flujo Flujo Flujo
= Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

g 392.04 Flujo Flujo Flujo
5 Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

® | 399.82 Flujo Flujo Flujo
8 Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

g 407.59 Flujo Flujo Flujo
[ Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

415.37 Flujo Flujo Flujo
Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

423.15 Flujo Flujo Flujo
Sobrecalentado | Sobrecalentado anular anular anular

(Fuente: Propia)
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Un caso especial se aprecia cuando el flujo masico es igual a 0.1 kg/s para temperaturas de
353.15 K y 360.93 K, el patrén de flujo corresponde al dryout que debe tenerse en
consideracion en un estudio posterior al analizar el gradiente térmico del tubo ya que el dryout
puede causar dafios a la integridad de la tuberia. Este efecto se puede mitigar al elevar la
temperatura de entrada con un valor mayor a 360.93 K, es decir, si el grado de subenfriamiento
€S menor.

Para analizar la distribucion del patrén de flujo a lo largo del tubo, se considera una presion de
entrada igual a 2 MPa, un flujo masico de 0.07 kg/s y un flujo de calor absorbido por el agua
igual a 15000 W/m? variando la temperatura de entrada entre 80°C — 150 °C. El diametro es
de 1iny la longitud es de 309 m. Los resultados se presentan en la Figura 3.16.

D = 25.4[mm].L = 309[m],P;, = 2[MPal,m = 0.07[kg/s] gs = 15000 [W/m?]

B Subenfriado Flujo Slug Flujo Anular (A) B Flujo de niebla (M)
BN Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (1) Dryout HEl Sobrecalentado
Flujo Slug + SW Flujo estraficiado ondulado(SW)

423.15 9.35% 15.48 % 9.35% 1.29

405.65 9.35 % 15.48 % 9.35 % 1.29

388.15 9.68 % 15.48 % 9.35 % 1.29

370.65 9.35 % 15.48 % 9.35% 1.29

Temperatura a la entrada [K]

| I

353.15 9.35% 15.48 % 9.35% 1.29

20 40 60 80 1
Longitud del tubo [%]

o-

0

Figura 3.16. Influencia de la temperatura de entrada sobre la distribucion del flujo a lo largo del tubo
absorbente.

(Fuente: Propia)
De la Figura 3.16, se observa que la longitud de subenfriado decrece desde 10.97% a 5.48%
cuando la temperatura de entrada es 353.15 K (80 °C) y 423.15 K (150 °C) respectivamente.
No hay variaciones en el patrén de flujo Slug + SW, flujo estratificado ondular (SW), flujo anular
y dryout a distintas temperaturas de entrada, sin embargo, la longitud de sobrecalentado
aumenta desde 53.55% a 59.03% cuando la temperatura es 353.15 K (80 °C) y 423.15 K (150
°C) respectivamente. El incremento de la zona de sobrecalentado se justifica por la

disminucion del precalentamiento requerido para alcanzar la temperatura de saturacion.



Por ultimo, se analiza la temperatura media a la salida del tubo. Para un valor de flujo masico
dado, la temperatura de salida crece linealmente con la temperatura de entrada. Esto se debe
principalmente a la suposicién de un flujo de calor constante a lo largo del eje longitudinal y a
al tener una transferencia de calor perfecta sin pérdidas. Cabe recalcar que el rango de
temperatura para generacion directa de vapor en procesos industriales esta entre 150 — 225

°C. Por lo tanto

D = 25.4[mm], L = 309[m], P;, = 2[MPal, gs = 15000 [W/m?]
//_/—”' —— 0.07 [kg/s]
400 09 [kg/s]
0.14 [kg/s]

—— 0.17 [kg/s]
0.2 [kg/s]
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Figura 3.17. Efecto de la temperatura a la entrada y el flujo masico sobre la temperatura media del
fluido a la salida.

(Fuente: Propia)

Es importante que el modelo tenga en cuenta la inestabilidad de Ledinegg, este fenémeno se
refiere a tener un gradiente de presion adverso a medida que crece el flujo masico y se lo
obtiene graficando la caida de presion frente al flujo masico de entrada, para un rango de
temperaturas de entrada.

La inestabilidad de Ledinegg surge debido al movimiento de las regiones subenfriadas,
saturadas y sobrecalentadas a través de la tuberia. Cuando a la salida se tiene un estado
saturado del agua, y el caudal aumenta, el cambio de entalpia especifica se reduce, por lo que
parte de la tuberia sujeta a caida de presion bifasica también se contrae y como resultado se
tiene una disminucién general de la caida de presién. Por ejemplo, si se va a utilizar una bomba
para regular el flujo hasta lograr la presién a la salida deseada, entonces el control requiere

operar de manera determinista [6]. Tong [48] sefald que esta inestabilidad puede mitigarse
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utilizando una valvula de estrangulamiento en la entrada de la zona de saturacion como se ha

utilizado en intercambiadores de calor.

D = 25.4[mm], L = 309[m], P, = 2[MPal, gs = 15000 [W/m?]

353.15 [K]
370.65 [K]
388.15 [K]
405.65 [K]
423.15 [K]

0.08 0.10 012 0.14 0.16 0.18 0.20
Flujo masico [kg/s]

Figura 3.18. Efecto de la inestabilidad de Leginegg cuando la presién de entrada es de 2 [MPa] sobre
la caida de presion (superior) y la temperatura a la salida (inferior).

(Fuente: Propia)

De la Figura 3.18 para los rangos de temperatura de entrada (80°C — 150 °C) y flujos masicos
(0.07 — 0.2 kg/s) no hay presencia de inestabilidades en la caida de presion a la salida del
tubo. Ahora si la presion a la entrada fuera de 6 MPa, entonces existe un decrecimiento de la
caida de presion cuando el flujo masico es mayor a 0.19 kg/s y la temperatura de entrada es
igual a 353.15 K (80 °C) (Linea roja).

D = 25.4[mm], L = 309[m], P;, = 6[MPal, gs = 15000 [W/m?]

0.300 3.00

- —— 353.15 [K]
—— 370.65 [K]
2,507

i 388.15 [K]
o
225 405.65 [K]
2.00% 423.15 [K]

175

Thuido,uq,

0.08 0.10 0.12 0.14 0.16 0.18 0.20
Flujo masico [kg/s]

Figura 3.19. Efecto de la inestabilidad de Leginegg cuando la presién de entrada es de 6 [MPa] sobre
la caida de presion (superior) y la temperatura a la salida (inferior).

(Fuente: Propia)
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De manera similar, el gradiente de presién adverso ocurre cuando se tiene un flujo masico
igual a 0.2 kg/s y la temperatura es de 370.65 (linea azul). Por lo tanto, es importante tener en
cuenta el grado de subenfriamiento a la entrada de la tuberia y el flujo masico para mitigar las

inestabilidades a la salida cuando se tiene grandes presiones en la entrada.

3.5. Caso de estudio: Estimacion del coeficiente del
coeficiente de transferencia de calor y caida de presion para un

LFC de pequeina escala.

Una vez realizado el estudio paramétrico del modelo evaporativo, se definen condiciones de
entrada fijas para analizar el coeficiente interno de transferencia de calor y la caida de presion
a lo largo del tubo absorbedor en un caso de estudio. Se desea que a la salida del tubo exista
vapor sobrecalentado y la temperatura de salida este en el rango de 150 — 225 °C.

Tabla 3.13. Parametros de operacion para el caso de estudio

Parametro Valor
Diametro interno 254 mm
Longitud del tubo 210 m
Temperatura de entrada 100 °C
Presion de entrada 3 MPa
Flujo de calor constante 15000 W/m?
Flujo masico 0.1 kg/s
Discretizacion 0.5m

(Fuente: Propia)

La Figura 3.20 muestra la temperatura media del agua en el interior del tubo absorbedor y la
distribucion del flujo en funcion de la longitud del tubo. Se observa que la temperatura se eleva
de forma lineal desde 373.15 K (100 °C) hasta 506.07 [K] (232.92 °C), esta zona comprende
una distancia de 49.88 m (23.75%) hasta poder alcanzar la zona de saturacién. La zona de
saturacion comprende una longitud igual a 152.12 m (72.44 %), ademas se subdivide en 5
tipos de patrones de flujo: slug, intermitente, estratificado ondulado, anular y dryout.
Finalmente, se tiene la zona de vapor sobrecalentado igual a 7.98 m (3.81%) alcanzado una
temperatura de 533.93 K (260.78 °C)
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D = 25.0[mm],L = 210[m],T;, = 373.15[K],m = 0.1[kg/s] gs = 15000.0 [W/m?]

B Subenfriado Flujo Slug Flujo Anular (A) M Flujo de niebla (M)
B Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (1) Dryout EEm Sobrecalentado
Flujo Slug + SW Flujo estraficiado ondulado(SW)

I
1
1
1
1

g = E £
. a2 i 5
= M 3 ]
530 o 260
ey | Tsat = 506.07 [K] (232.92 [°C]) 240
Z 490 20
=70 200 °,
8450 180 g
2430 160| 5
410 -140 )=
390- 120
370 -100

0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110 120 130 140 150 160 170 180 190 200 210
Longitud del tubo [m]

Figura 3.20. Temperatura media del fluido vs longitud de tubo para las condiciones de operacion en el
presente caso de estudio (parte inferior) y distribucion de flujo a lo largo de la tuberia (parte superior).

En la Figura 3.21 se analiza en mayor detalle estas transiciones en la zona de saturacion al
generar el mapa de patrén de flujo propuesto por Wojtan. La linea roja corresponde a la

velocidad de masa del presente estudio.

D = 25.0[mm],L = 210[m],P;, = 3[MPa],Ti, = 373.15[K], gs = 15.0 [kW/m?], G = 203.7 [kg/m?s]

700 Mapa de patrén de flujo-Wojtan

600

400- A

Slug

300- !

[
o
o

Velocidad de masa [kg/m?s]

=
(=]
o

\gs e e

S
%.0 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0.6
Calidad de vapor [-]

Figura 3.21. Mapa de patron de flujo para las condiciones de operacion en el presente caso de estudio.

(Fuente: Propia)
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Como puede observarse, el patron de flujo local depende de la calidad de vapor y la velocidad
de masa Ggyeq;, la calidad de vapor aumenta desde un valor de x = 0a x =1 cuando se
produce ebullicion saturada. Bajo condiciones de estado estacionario, el mapa predice que el
flujo evolucionara de slug (0 < x < 0.29) a flujo intermitente (0.29 < x < 0.31), luego pasara
a un flujo anular (0.31 < x < 0.93) y un flujo estratificado ondulado (0.93 < x < 0.95) para
finalizar con una condicion de dryout para x > 0.95.

En base a la descripcion de un modelo fenomenoldgico, el coeficiente de transferencia de calor
depende del patrén de flujo local. La Figura 3.22 muestra los 3 modelos implementados en el
calculo del coeficiente de transferencia en funcion de la longitud del tubo. Se observa que el
coeficiente de calor crece de manera lineal en la zona de subenfriado. En la zona de saturacion
al comparar los modelos implementados, se puede observar que el coeficiente de transferencia
predicho por las correlaciones de Kandlikar y Liu & Winterton son sensibles a la calidad de
vapor, pero no se tiene en cuenta la influencia de los patrones de flujo como en el modelo
propuesto por Wojtan et al. Finalmente, el coeficiente de transferencia en la zona de saturacién

decrece ya que el vapor presenta una baja conductividad térmica.

D = 25.0[mm],L = 210[m],T;, = 373.15[K],m = 0.1[kg/s] gs = 15000.0 [W/m?]

BN Subenfriado Flujo Slug Flujo estraficiado ondulado(SW) #® Flujo de niebla (M)
B Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (1) Dryout M Sobrecalentado
Flujo Slug + SW Flujo Anular (A)
i i
1 ]
[] ]
i 1
1 1
£ EE = £
oM ©
™ o, = <
g ~Nm g 5
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1} 1
L] 1
[ 1
i 1
1 1
30000- —— Wojtan et al i :
26000 —— Kandlikar | :
X 22000 Liu & Winterton ! H
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Figura 3.22. Coeficiente de transferencia de calor vs longitud del tubo para las condiciones de
operacion en el presente caso de estudio (parte inferior) y distribucién de flujo a lo largo de la tuberia
(parte superior).

(Fuente: Propia)
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D = 25.0[mm],L = 210[m],T;, = 373.15[K],m = 0.1[kg/s] gs = 15000.0 [W/m?]

~—— Wojtan et al
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Liu & Winterton
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Calidad de vapor [-]

Figura 3.23. Coeficiente de transferencia de calor vs calidad de vapor para las condiciones de
operacion en el presente caso de estudio.

(Fuente: Propia)
De la Figura 3.23, se puede observar que el modelo de Woijtan predice un crecimiento del
coeficiente de transferencia de calor hasta alcanzar un flujo anular (x = 0.93), aqui se alcanza
el valor maximo del coeficiente de transferencia («x= 31532.64 W /m?K). Luego el mapa de
patrén predijo que se tiene un flujo estratificado ondulado cuando la calidad esta dentro de
estos rangos (0.93 < x < 0.95) y una condicion de secado para x > 0.95, se evidencia que el
coeficiente de transferencia de calor empieza a decrecer porque el calor se transfiere en mayor
medida al vapor y no a la pelicula de agua. El efecto de predecir una caida en el coeficiente
de transferencia de calor también es captado por el modelo de Kandlikar pero no por el modelo
de Liu. Ademas, dentro del rango de calidad de vapor 0 <x < 0.6, el coeficiente de
transferencia de calor propuesto por Wojtan sigue la misma tendencia con el modelo de
Kandlikar. Por el contrario, el modelo de Liu predice un coeficiente de calor mas bajo en

comparacion con los demas modelos para x > 0.17.
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En la Figura 3.24, se puede observar la caida de presién en funcién de la longitud del tubo. La
linea azul corresponde a la presion, esta presién decrece conforme se avanza en el interior
del tubo debido las pérdidas que se generar por la friccion entre el fluido y las paredes. Para
las condiciones de operacion dadas, se predice que la presién al final del tubo es 2.85 MPa
(28.5 bar). La linea negra representa el gradiente de presion debido a la friccion en relacion
con la longitud del tubo, para la zona de subenfriamiento se tiene una relacion lineal. Al
alcanzar la saturacién, este gradiente sigue una tendencia creciente de un polinomio de grado
superior debido a que en esta zona el gradiente se predice en base a la correlacién de Friedel.
Finalmente, en la zona de sobrecalentado este gradiente aumenta hasta alcanzar el estado

final deseado.

D = 25.0[mm],L = 210[m],T;, = 373.15[K],m = 0.1[kg/s] gs = 15000.0 [W/m?]

B Subenfriado Flujo Slug Flujo estraficiado ondulado(SW)mm® Flujo de niebla (M)
I Flujo estratificado (S) Flujo Intermitente (1) Dryout B Sobrecalentado
Flujo Slug + SW Flujo Anular (A)
: :
1 1
1 1
1 1
E EE £ £
0 o P: 2
= oM = ©
1 1
1 1
1 1
3.00-
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S 2
@ 0.005
2 2.85- i~ S
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Figura 3.24. Presion vs longitud del tubo para las condiciones de operacion en el presente caso de
estudio (linea azul), gradiente de presion vs longitud del tubo (linea negra) y distribucion de flujo a lo
largo de la tuberia (parte superior).

(Fuente: Propia)
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4. CONCLUSIONES

En el presente trabajo, se desarrolld6 un modelo computacional termo-hidraulico para un

colector lineal de Fresnel para cambio de fase en estado estable que incluye un modelo

hidrodinamico y termodinamico para la zona de subenfriado, saturado y sobrecalentado. El

modelo hidrodinamico incluye una correlacion precisa para estimar la caida de presion y el

modelo termodinamico predice el coeficiente de calor interno por medio de modelos

fenomenoldgicos y no fenomenoldgicos. Adicionalmente, el modelo acopla un mapa de patréon

de flujo propuesto por Wojtan para predecir la distribucién del flujo en el interior del tubo. En

base a lo anterior, se pueden derivar las siguientes conclusiones:

El modelo desarrollado de acoplamiento entre el modelo hidrodinamico vy
termodinamico que demostré ser riguroso para flujo interno en tuberia largas bajo un
flujo de calor ganado por el fluido constante; incluye propiedades del fluido estandar de
la industria, una correlacion de caida de presion precisa, 3 modelos para predecir el
coeficiente de transferencia de calor para dos fases, y prediccién de los regimenes de
flujo.

El modelo de cambio de fase es rapido en comparacion con modelos desarrollados por
volumenes finitos, por lo tanto, es ideal para estimar la caida de presion, coeficiente de
transferencia de calor y distribuciéon de los regimenes de flujo de un tubo absorbedor
bajo un flujo de calor constante.

El modelo para simular el cambio de fase del agua fue validado con datos de modelos
disponibles para flujo bifasico. Aunque el modelo actual requiere una validacion
experimental que sera posible al finalizar el banco de pruebas del colector lineal de
Fresnel. Los resultados indican que el presente modelo es util.

El modelo de cambio de fase en la zona de evaporacién utiliza 2 modelos no
fenomenoldgicos (Kandlikar y Liu & Winterton) y un modelo fenomenoldgico (Wojtan et
al.) para predecir el coeficiente de transferencia de calor. Aunque el modelo de Wojtan
parece representar fisicamente lo que ocurre en el interior del tubo donde el patron de
flujo local juega un rol fundamental, no se descarta el uso de los otros modelos no
fenomenoldgicos.

Los estudios paramétricos muestran que para una presion de entrada igual a 2 MPa y
una temperatura de entrada de 80 °C, un flujo de calor 500 W/m? (dia nublado) el estado
final del fluido es liquido. Al aumentar el flujo de calor a 15000 W/m? (dia despejado),

el agua al final del tubo se encuentra en un estado de vapor sobrecalentado. Bajo estas
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mismas condiciones de flujo de calor, si se tiene un flujo masico bajo de 0.07 kg/s se
da lugar a un aumento de la zona de sobrecalentado y reduccion de la zona de
subenfriamiento. Por el contrario, si el flujo masico aumenta a 0.2 kg/s la zona de
subenfriamiento crece hasta ocupar un 30.97% de la longitud total del tubo.

e La presion de entrada juega un papel importante en la caida de presion. Del estudio
parameétrico, cuando el flujo masico es igual a 0.2 kg/s y la temperatura de entrada 150
°C. Se pierde cerca de un 60.3% de presion al final del tubo si la presion de entrada es
baja y se tiene un flujo de calor elevado igual a 15000 W/m?.

e Hay que tener en cuenta el grado de subenfriamiento, es decir, la temperatura de
entrada para mitigar las inestabilidades a la salida del tubo cuando se trabaja con
grandes presiones. Para una presién de entrada de 2 MPa y un flujo de calor de 15000
W/m?2, rangos de temperatura de entrada (80°C — 150 °C) y flujos masicos (0.07 — 0.2
kg/s) no hay presencia de inestabilidades en la caida de presién a la salida del tubo.
Bajo estas mismas condiciones de operacion, se tiene un gradiente adverso de presién
cuando la presion es de 6 MPa. Estas inestabilidades pueden danar los componentes
anexos al tubo absorbedor.

e Los resultados del coeficiente de transferencia de calor en el caso de estudio muestran
un incremento en el coeficiente de transferencia en la zona de subenfriamiento y
saturacion. En la zona de saturacion, el modelo de Wojtan y Kandlikar representan de
mejor manera la caida del coeficiente de calor cuando se tiene una condicién de secado
(“dryout”). Es preferible validar los modelos con datos experimentales y seleccionar
aquellos con la mejor prediccién del coeficiente de transferencia de calor.

Como trabajos a futuro se puede usar el codigo para analizar los parametros 6ptimos de
entrada y geométricos (diametro, angulo de inclinacion y longitud del tubo). Ademas, se puede
incluir el efecto de una condicion de borde (flujo de calor) variable, el gradiente local de presion
debido a la aceleracion y gravitacional, las pérdidas de calor hacia el exterior mediante un
coeficiente global de transferencia de calor en funcion de la temperatura. El objetivo es
determinar el coeficiente de transferencia interno, la distribucion del flujo, y asegurar que el

sistema no presente irreversibilidad por gradientes adversos de presion.
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En la Tabla I. 4 se compara los tiempos de simulacion del modelo hidrodinamico de tuberia
lisa en funcion de las divisiones del tubo absorbedor.

Tabla I. 4. Tiempos de simulacién del modelo hidrodinamico de tuberia lisa en funcion de las divisiones
del tubo absorbedor

Tiempo de simulacién [seg]
Az [m]
Experimento 0.05 0.2 0.4 0.6 0.8 1
1 370.12 88.08 47.44 33.78 25.93 10.74
2 312.59 100.62 51.00 28.73 21.01 10.99
3 282.34 98.60 51.58 28.96 21.38 10.66
4 247.44 89.34 45.99 33.05 21.76 10.76
5 241.74 79.70 50.02 31.04 23.40 10.85
6 244.68 79.29 50.07 30.63 25.61 11.83
7 244.29 73.79 45.60 34.96 22.88 12.36
8 238.77 71.76 42.21 33.20 22.71 12.32
9 238.90 70.71 39.83 32.88 26.19 11.37
10 24558 70.24 40.24 30.57 23.89 11.34
11 249.60 71.36 39.92 29.39 24 .47 21.01

(Fuente: Propia)

Para el modelo hidrodinamico de tuberia rugosa la Figura I. 3 muestra los errores de la caida
de presion calculados con el modelo de tuberia rugosa frente a los datos experimentales. La
Figura |. 4 muestra los errores de la caida de presién calculados con el modelo de tuberia

rugosa frente a los resultados simulados por Rheinlander.
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En la Tabla I. 5 se compara los tiempos de simulacion para cada experimento en funcién de
las divisiones del tubo absorbedor. La rugosidad tiene un valor igual a 0.045 [mm]
correspondiente a un tubo de acero comercial para todos los casos.

Tabla I. 5. Tiempos de simulacién del modelo hidrodindmico de tuberia rugosa.

Tiempo de simulacién [seg]
Az [m]
Experimento 0.05 0.2 04 0.6 0.8 1
1 381.23 98.17 4418 30.23 24.55 11.21
2 307.95 97.90 45.86 37.90 22.18 11.19
3 284.01 99.25 50.09 30.72 30.46 11.38
4 259.15 86.80 48.40 37.16 23.23 11.21
5 262.96 83.71 51.42 32.30 28.83 11.67
6 252.41 76.72 47.53 32.28 24.66 12.35
7 254.71 78.16 45.44 32.93 25.24 12.43
8 250.44 76.67 42.14 34.31 23.64 12.89
9 257.30 75.55 42.00 31.08 25.93 12.63
10 251.83 74.06 40.92 30.89 26.69 13.95
11 255.93 75.79 41.48 31.12 26.13 21.42

(Fuente: Propia)
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Se realiza una comparacion de los resultados generados por el modelo térmico desarrollado
en este estudio frente a los datos experimentales de Lobdn. La discretizacion espacial para
todos los casos es de 1 [m]. En la Tabla Il. 3 se muestran los datos de temperatura media del
fluido cuando la presién de entrada es de 6 MPa.

Tabla Il. 4. Comparacion de resultados del modelo térmico frente a los datos experimentales para el
caso3y4 (P, =6MPa)

Temperatura del fluido Temperatura del Error [%]
experimental [°C] fluido/Modelo Python [°C]
Caso 3
239 239.000 0.000
278 275.428 0.925
278 278.211 -0.076
277 278.127 -0.407
277 278.006 -0.363
278 277.849 0.054
276 277.653 -0.599
276 277.418 -0.514
277 277.145 -0.052
277 276.837 0.059
287 286.844 0.054
Caso 4
236 235.000 0.424
277 274.211 1.007
277 278.008 -0.364
276 277.934 -0.701
277 277.828 -0.299
277 277.688 -0.248
276 277.514 -0.549
276 277.306 -0.473
277 277.064 -0.023
291 276.799 4.880
316 315.779 0.070

(Fuente: Propia)
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La Tabla Il. 4 muestra los resultados de temperatura media generados con el modelo térmico
cuando la presion de entrada es de 10 MPa.
Tabla Il. 4. Comparacion de resultados del modelo térmico frente a los datos experimentales para el

caso 5y 6 (P, =10 MPa)

Temperatura del fluido Temperatura del Error [%]
experimental [°C] fluido/Modelo Python [°C]
Caso 5
237 237.0000 0.000%
287 277.3444 3.364%
310 312.3675 -0.764%
311 312.3385 -0.430%
311 312.2861 -0.414%
311 312.2122 -0.390%
311 312.1164 -0.359%
311 311.9982 -0.321%
334 311.8595 6.629%
349 323.1119 7.418%
369 368.5955 0.110%
Caso 6

246 245.000 0.407%
292 283.006 3.080%
310 312.437 -0.786%
312 312.403 -0.129%
311 312.345 -0.432%
311 312.264 -0.406%
311 312.160 -0.373%
311 312.033 -0.332%
325 311.883 4.036%
338 316.905 6.241%
357 356.489 0.143%

(Fuente: Propia)
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