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Resumen

En este trabajo se exponen los resultados de la continuidad del proceso investigativo llevado a
cabo en el centro de Estudios de Energia, perteneciente a la Facultad de Ciencias Técnicas de la
Universidad de Matanzas, relacionado con la obtencion de modelos adimensionales para la
determinacién del coeficiente medio de transferencia de calor por condensacion en sistemas Air
Coleed Condenser (ACC), en el interior de tubos rectos e inclinados. La investigacion consiste en
obtener de forma analitica la solucion de la ecuacion diferencial del perfil de velocidades,
considerando que la condensacién es de tipo pelicular, finalmente es combinada la condicion
empirica de Roshenow con la solucion teérica, para generar una expresion numérica que permite
obtener con un 15,2 % de desviacion en 2192 pruebas, un valor del coeficiente medio de
transferencia de calor por condensacion muy similar al obtenido con el empleo del modelo mas
referenciado en la literatura consultada, el modelo empirico de Chato.

Palabras clave: correccion de Roshenow, coeficiente de transferencia de calor, condensacion.

Abstract

This paper presents the results of the continuity of the research process carried out at the Center
for Energy Studies, belonging to the Faculty of Technical Sciences of the University of Matanzas,
related to the production of dimensionless models for the determination of the mean coefficient
of heat transfer by condensation Air Coleed Condenser (ACC) systems, inside straight and
inclined tubes. The research consists in analytically obtaining the solution of the differential
equation of the velocity profile, considering that the condensation is of the film type, finally the
Roshenow empirical condition is combined with the theoretical solution, to generate a numerical
expression that allows obtaining with A 15,2 % deviation in 2192 tests, a mean value of the heat
transfer coefficient by condensation very similar to that obtained with the use of the most
referenced model in the literature known and consulted, Chato's empirical model.
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Introduccion

En numerosos procesos de transferencia de calor en los que interviene un vapor
saturado se experimenta un cambio de fase al estado liquido mediante el
mecanismo de condensacion. Este fendmeno ocurre cuando el vapor entra en

contacto con una superficie a menor temperatura, [2,12].

Es conocido por lo estudiado en termodinamica, que cuando se eleva la
temperatura de un liquido a una presion especifica hasta la temperatura de

saturacion T, se presenta la ebullicién. Del mismo modo, cuando se reduce la

sat

temperatura de un vapor hasta T,,,, ocurre la condensacion.

sat?

Debido a que en las condiciones de equilibrio la temperatura permanece
constante durante un proceso de cambio de fase a una presion fija, se pueden
transferir grandes cantidades de calor, debido al valor elevado del calor latente

de vaporizacion (r,, ) liberado o absorbido durante la condensacién, en esencia

a temperatura constante. Sin embargo, en la practica es necesario mantener

alguna diferencia entre la temperatura superficial T, y T, , para tener una

transferencia efectiva de calor. Tipicamente, los coeficientes de transferencia de
calor « asociados con la condensacion son mucho mas altos que los que se
encuentran en otras formas de procesos de conveccion que se relacionan con

una sola fase [4, 6, 8, 11].

El proceso de condensacion exige un agente refrigerante que sea capaz de

absorber la entalpia del agente de trabajo. Como la entalpia de cambio de fase
resulta poseer un valor elevado (por ejemplo la del agua es 2,58-10°kJ/kg a

43,7 °C y 0,009 MPa), por lo que los coeficientes medios de transferencia de
calor también resultaran ser grandes. En la mayor parte de las aplicaciones
industriales, tanto la fase liquida como el vapor son concurrentes al mismo
equipo de transferencia de calor. Asi la transferencia de calor a la interfaz entre
el liquido y el vapor es en esencia un proceso de conveccion, pero a menudo se
ve complicado por un interfaz regular, como la que producen las burbujas o las

gotas.
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En la aplastante mayoria de las fuentes disponibles consultadas, es coincidente
el criterio unificado sobre el empleo de la expresion de Chato para la obtencion
del coeficiente medio de transferencia de calor por condensacion en el interior
de tuberias horizontales. Sin embargo la ecuacién de Chato posee como
inconveniente el hecho que en su generalizacién fueron empleados puntos
experimentales de diferentes fluidos, entre ellos el agua, aunque la gran mayoria
de estos corresponden a refrigerantes. Otro inconveniente de la expresion de
Chato es que esté limitada por la velocidad del agente de trabajo, siendo valida
solamente para numeros de Reynolds menores de 35000, evitando asi la
operacion en la zona estratificada, con el consiguiente peligro de estancamiento
de condensado en el interior del tubo. Este inconveniente es eliminado
parcialmente en tuberias inclinadas, siempre que sean coincidentes las normales
del flujo y las fuerzas gravitacionales. La ecuacion de Chato considera que el
vapor posee una velocidad despreciable, por o que no ejerce influencia en el
calentamiento del liquido estratificado en el fondo del tubo, y tampoco ejerce

esfuerzo de arrastre sobre este.

Roshenow generaliz6 datos experimentales disponibles y reportados por
diversos autores [6, 9, 10] y cre6 una correccién empirica nombrada en su honor,
correccion empirica de Roshenow, la cual permite afectar al calor latente para
tener en cuenta el efecto del subenfriamiento del vapor y el arrastre de este, y
demostré que el empleo de su correccion en la ecuacion de Nusselt permite un
ligero incremento en la precision de los resultados obtenidos. Segun [4, 7] este

mejoramiento en la precision oscila en el entorno +2%.

Este inconveniente de la ecuacion de Chato fue resuelto parcialmente por Shah
y sus colaboradores [3, 9], Estos autores generaron un modelo que permite
determinar el numero adimensional del Nusselt, combinando las cantidades
correspondientes al flujo de calor en la fase liquida mediante la ecuacion de
Dittus-Boelter y la ecuacién obtenida por Nusselt mediante sus hipotesis
simplificadoras para la condensacion de un vapor puro. Sin embargo la ecuacién
de Shah proporciona resultados con una pobre precision en medios

condensantes que se encuentran préximos al estado de liquido, a pesar de que
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si tiene en cuenta el efecto del arrastre del vapor brindado por la correccion de
Roshenow.

Criterios mas modernos brindados por Martineli y Brender, [1, 2, 4, 12]
subdividen la condensacion en 4 grupos basicos, y atribuyen expresiones de
calculo generalizadas especificamente para cada zona particular, sin embargo,
en la zona taponada, la ecuacion de Dobbson que es la mas recomendada puede
generar errores que pueden alcanzar hasta el 30 %, lo que es eventualmente

resuelto con la aplicacién de la correccion de Roshenow.

Esta problematica incentivé a los autores a crear una metodologia de célculo que
tenga en cuenta el efecto del arrastre del vapor y del subenfriamiento del liquido,
y que sea tan precisa como la expresion mas recomendada y referenciada en la

literatura especializada sobre el tema, [1, 5,12], la ecuacién de Chato.

Para cumplir con este objetivo se efectué una combinacion de la relacion
diferencial del perfil de velocidades en el interior de un tubo y la solucion de la
ecuacion diferencial de la distribucion de temperaturas. La solucién tedrica
obtenida es afectada posteriormente por la correccion empirica de Roshenow.
Aunque aca se proporcionan los resultados primarios obtenidos, los autores aun
continian perfeccionando el modelo en un intento futurista de disminuir los
errores de correlacion con respecto a datos experimentales disponibles y de

reducir la complejidad matematica de la relacion obtenida

Fundamentacion tedrica

Elementos de condensacion en sistemas ACC

El intercambio de calor es un proceso decisivo en la eficiencia del ciclo.
Aproximadamente el 90 % del calor extraido en un ciclo de potencia se hace a
través del sistema de condensacion. El calor de desperdicio proveniente de la
turbina de vapor se libera a la atmésfera a partir del sistema de enfriamiento, el
cual, dependiendo de las condiciones ambientales realiza este intercambio a
partir de sistemas de circulacién de agua o enfriamiento directo con el medio
ambiente, véase la figura [1, 4, 11, 12]. En la figura 1 se muestra
esquematicamente un ejemplo de una unidad de condensador de vapor

refrigerado por aire de tubo con aletas en forma de A.

e-ISSN: 2224-6185, vol. XXXVIIl, No.1, 2018 [LXE)



Yandn Camaraza-Medina, pdgs., 230-246

Un intercambiador de calor precisa de un determinado gradiente de temperaturas
para que se pueda efectuar la transferencia de calor. El aerocondensador es un
intercambiador de calor aire-agua, el cual sufre el mismo tratamiento de un
condensador clasico, donde el calor extraido por el aire es igual al calor retirado
del fluido a condensar. El calor que libera el flujp a condensar puede ser
determinado mediante la variacion de entalpias que sufre el fluido, de acuerdo a

la siguiente expresion:

Q = magua(hcond - hfluid) (W) (2)
donde
M. €S el flujo de vapor a la salida de turbina, en kg/s

h es la entalpia del fluido a la salida de turbina

cond

hq.i €s la entalpia del fluido a la salida del condensador

Gases
de escape
2-3=Qav
AP
3-4=WTurbina
Generador
de vapor
@— Turbina 2
5 A Weomba
Condensador
1
1-2=\WBomba QCondensador s
4-1=QCondensador Bomba ’

condensado

Fig. 1 Representacién basica de una instalacién de una CTE con sistema ACC incluido.

El calor que absorbe el aire del fluido es determinado mediante la relacion:

Q = mairecp(Th _TTBS) (W) (3)
donde
m,,. es el flujo de aire, en kg/s
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Cp es el calor especifico del aire a las temperaturas de salida de la turbina (Th)

y de bulbo seco (T ).

O sea, las ecuaciones (2) y (3) son las clasicas ecuaciones de balance de
energia.

Deduccion de una ecuacion para la determinacion del coeficiente medio de
transferencia de calor en sistemas ACC

Las plantas generadoras de potencia y en las industrias procesadoras que
emplean sistemas ACC, la condensacion se lleva a cabo en un haz de tubos
inclinados. La fuerza de flotacion ejercida por el liquido en la superficie del tubo

viene dada por (,oL -2 )gsen@, esto es justificado pues, la superficie del tubo no

es plana sino curva y esta fuerza de flotacion es siguiendo la aproximacion dada
por una linea tangente a la superficie del tubo que surge como resultado de la
trayectoria de la porcion superior a la inferior, tramo a tramo., tal como se muestra

en la figura 2.

Fig. 2 Representacion basica del angulo y de la aproximacion tomada en el presente
material para la curvatura de la superficie del tubo.

Por lo tanto, el angulo € se mide desde la parte superior del tubo. La ecuacion
diferencial para el perfil de velocidades V (y) através de la pelicula, para cualquier valor
particular de x y considerando Ay =0 viene dada por la siguiente expresion

[6, 8, 10, 11];
o
L_a.'z L =0 4
H +(oL+ )9 (4)

La ecuacion diferencial (4) es afectada ahora por el término sené por la
presencia de la inclinacion ya mencionada en la pared del tubo, por lo tanto la

expresion (4) se transforma y queda de la forma siguiente [1, 3, 5,12]:
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lul_gy—zvz+(pl_+pv)gsen020 ()

La ecuacion diferencial (5) es una ecuacion diferencial de perfil de velocidades, en este

caso la velocidad V(y)a través de la pelicula para cualquier valor particular de x . Para

solucionarla se requieren dos condiciones de contorno. Sobre la pared se toma la
condicién de no deslizamiento del fluido real, por lo tanto:

y=0yV=0 (6)

En la superficie de la pelicula se supone que el arrastre de vapor es minimo. Si se toma
5(x)como el espesor de la pelicula, la condicién de contorno requerida entonces vendra

dada por:
y=6 ; —=0 (7

El espesor de la peliculas(x) es una funcién todavia pendiente por determinar.

La condicion de arrastre del vapor despreciable o insignificante es valida en

muchas ocasiones en que la velocidad del vapor no es demasiado grande.

Integrando la ecuacion diferencial (5) se obtiene:

N __lp-pgsend o -
oy He

Introduciendo en la ecuacién (8) la condicion de contorno expresada en la

expresion (7) se tiene que:

0= _sP—p)gsend |
H

1 9)

Despejando en (9) la constante de integracion C,y sustituyendo nuevamente se tiene

que:

oV _(p —p Jgsend (5-y) (10)
oy H
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Integrando nuevamente la ecuacion diferencial (10) se obtiene:

2

V= (. ‘/’v)gsene(@/_y—j+c2 (11)
M 2

Tomando las condiciones de contorno dadas en (7), al aplicarlas en (11) se

obtiene que C, =0. Reordenando la ecuacion (11) se llega a:

V = 57 (p, — py, Jasend (l _l(lﬂ (12)

s o 2\0

La relacion (12) indica que el perfil de velocidades V(y)es parabdlico. La
velocidad alcanzard un maximo sobre la superficie de la pelicula cuandoy =6

Sustituyendo esta condicionante en (12) se puede determinar la velocidad
maxima, la cual viene dada por [2, 4, 6]:

V., =5 (o~ Jasend _ go’send (o —p ) (13)
2 2v, P

Estableciendo una comprobacién de la velocidad maxima sobre la superficie de la
pelicula en un tubo inclinado con igual condicion de velocidad maxima para una
superficie vertical, se obtienen soluciones idénticas con la salvedad de que la primera
viene afectada por sené, ocasionado por la curvatura de la superficie y la inclinacion de
los tubos. El flujo masico de condensado por unidad de ancho de la pelicula en
superficies verticales e inclinadas también son idénticas, [1, 12] y se recuerda que deben

ser afectadas por sené, por lo tanto se cumple que:

G= pp —p Jgsenos? _ (o — o )gsends® (14)
3 3v,

Por lo tanto el nUmero de Re de pelicula viene dado por:

_ 3
3 PV

Considerando que la longitud del tubo es mucho mayor que su diametro, y que
el proceso es asumido como estacionario, entonces la distribucién de

temperaturas puede ser tratada de forma simplificativa como unidimensional, por
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lo tanto, de acuerdo a lo planteado en [7] [9], la ecuacién diferencial de

distribucién de temperaturas se reduce a.

o _

0 16
Y (16)

Para integrar la ecuacién diferencial (16) se requieren dos condiciones de
frontera. La continuidad de la temperatura en la superficie de la pelicula exige

que T =T, , (Ts, €s la temperatura de saturacion correspondiente a la presion
p del vapor), por lo tanto se tiene que la primera condicion de frontera, viene

dada por:

Como segunda condicidén de contorno se supone que la pared es isotérmica a la

temperatura T,, por lo tanto:
y=0 ; T=T, a7
Integrando la ecuacion diferencial (16) dos veces se arriba a:
T=y-C +C, (18)

Introduciendo en (18) las condiciones de contorno dadas (16.a) y (17) se obtiene:

T _TP = (TSat _TP) (19)

O <

La relaciéon (19) es un perfil de temperaturas lineal, puesto que el problema es
idéntico al de la conduccion a través de una placa plana. Por lo tanto el flujo de
calor por unidad de area hacia la pared es simplemente el flujo por unidad de
area a través de la pelicula, o sea:

LI
F

_/I (TSat_TP) (20)
e

=, 5

El coeficiente local de transferencia de calor a se define como el cociente que existe
entre el flujo de calor por unidad de &rea y la diferencia de temperaturas a traves de la
pelicula, por lo tanto [8,10, 11]:
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;tLay A
q P L
o= = =2 (21)
(ISat lP) (lsat IP) é

En la ecuacion (21) qse ha supuesto positivo para la condensacion, por lo tanto se

puede escribir el balance de energia como:

oT
Q=4 —

A (Tep =T dG
ay _ L( Sat P)=(LV) (22)

= r -
o dx

P

Especificando la condicién de frontera sobre la pared, se obtiene la expresiéon para una

pared isotérmica a T, . Despejando el espesor ¢ en la ecuacion (22)

2
5=3i/§ pv _ Re (23)
4(p.~py )y send

Sustituyendo la ecuacion (22), (14) y (15) en (22), se obtiene que:

V3
22 (T~ To d (ﬂ (o -2 )gj sen**0do = Re’* d Re (24)
H (er ) 3 pLVE

Integrando en (24) conRe=0en =0 y Re=Re_ en &= se obtiene:

Ve, 34
Re_ = (ﬂ] 24 (TSat -1 )d [ﬂ (pL - ,Dg/ )g j jsen“@ do (25)
3 He (er ) 3 AL 0

Una observacion curiosa e importante. Se le dio preferencia a emplear Re en
lugar del espesor 6 como variable independiente, la explicacion es simple. El
numero de Re vale cero en =0 porque, por simetria, la velocidad del gasto
masico es nula en la parte superior del tubo, mientras que el espesor de la

pelicula en 8 =0 es finito y desconocido [1,3, 5, 7].

Un balance global de energia sobre la mitad del tubo proporciona el coeficiente medio

de transferencia de calor, de forma que:

_( R
a (7)(1-55“ -Tp ) =G, (er ) = % (26)
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Sustituyendo el valor de Re_en la ecuacion (25) y reordenando se obtiene:

(@) (s (et e

La integral presente en la ecuacion (27) puede ser resuelta por las técnicas de

integracion conocidas, obteniéndose que:

Sz F(; + 0,5)
1“(2 + lj

Solucion interesante la alcanzada en (28), porque 1“(2 +05) y F(%H}, son

para N >-1 (28)

T
Isen“xdx:

funciones gamma, con sus particularidades y propiedades especiales. En

definitiva para n=1/3, se tiene que:

r(g + o,5j —135411793 (29)

r(g + 1) —0,92771933 (30)

Sustituyendo (29) y (30) en (28) se obtiene:

n
. F(+O,5j
jsen“x dy— Jr o\ 2 31415926 1,35411793 _ 1293554 31)

n 2 0,92771933

{5+
Por lo tanto
/2

j sen’*0dg =2 j sen’*0d6 = 2(1,293554) = 2,5871095 32)

Sustituyendo (32) en (27) se obtiene:

3 0,25
Foore 092?{( % )g(TrLV)”J (39)
Sat P
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El calor latente (r, )en (33) es reemplazado por la correcciéon de Roshenow
(rLV ) la cual plantea que cuando existe la posibilidad del subenfriamiento del

liquido, el calor latente debe ser afectado de la forma siguiente [2,4, 6]:

(er )": (rLV )"‘ ngL (TSat _TP ) (34)

Ademas es conocido que la viscosidad cinematica es igual al cociente de la
viscosidad dindmica y la densidad; por lo tanto, aplicando este criterio y
sustituyendo (34) en (33) se arriba a:

0,25

3
/13LPL (pL —Pv )g(er +§CpL(TSat —Tp )j

35
He (TSat -Tp )d %)

a =0,923

Finalmente como se trata de una superficie inclinada, pues la aceleracion de la
gravedad se haya presente en el denominador se afecta en forma de producto

por el seno del angulo (¢)formado con la horizontal, quedando en definitiva:

0,25

3
ﬂ’?_pL(pL — Py )g(er +§CpL(TSat —Tp ))

Hie (TSat —Tp )d 9

@ =0,923(Sen(9))**

En la expresion (36):

p_es la densidad del liquido saturado, en kg/m®
p, es la densidad del vapor saturado, en kg/m?
r., es el calor latente, en kJ/kg

Cp, es el calor especifico del liquido, en kJ/kg°C
T...es la temperatura de saturacion, en °C

T, es la temperatura de la pared de los tubos, en °C t,yo
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4, es la viscosidad dinamica del liquido, en Pa-s

d es el diametro interno de los tubos, en m

La ecuacion de Chato, la cual queda descrita mediante la expresion

siguiente [12]:

Ny =4 = 0,023Re® PrX*| 1+ 2,22
A

L R

(37)

En la expresion (37) los numeros adimensionales de Re y Pr se determinan en funcion

de los parametros del estado liquido , mientras que X es la calidad del vapor.

Validacion experimental del nuevo modelo para Ia determinacion del coeficiente
medio de transferencia de calor por condensacion

En la referencia [1] se proporciona un grupo numeroso de puntos experimentales
para la condensacion de vapor de agua y otros agentes refrigerantes (R-22, R-
134a, R-410, etcétera.), de los cuales fueron tomados arbitrariamente un total de
2192 valores que se ubican en los intervalos 10° <Re, <2,5-10°, abarcando
calidades del vapor desde 0 hasta 1, las temperaturas del vapor se hayan

comprendidas entre 32<T <520°C , y las presiones abarcan el rango

0,005<T <20,8MPa . En todos los casos que existe subenfriamiento la

temperatura del liquido se haya comprendida en los intervalos

0,72-T,,, <T ., <Ts., Mientras que el factor de friccion f es evaluado para el

medio en dos fases (liquido +vapor) mediante la bien conocida ecuacion de
Martinelli, [1,12]. En la validacion del modelo obtenido la temperatura de la pared
es tomada como la media aritmética de las temperaturas a la entrada y la salida
del tubo. Mediante el software profesional TkSolver 5.0 se puede ejecutar una
funcidbn comparativa, estableciendo para ello un valor de tolerancia (error
permisible) igual a 10° y empleando para la determinacion de las propiedades
fisicas del agua.el modelo IAPWS Formulation 1995 for the Thermodynamic
Properties of Ordinary Water Substance for General and Scientific Use. Los

resultados obtenidos son graficados en coordenadas cartesianas, tomando
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como el eje de las ordenadas el complejo Log[Re- Pr- éj y por el de las accisas

el cociente (%error/150). El error cometido con el empleo de la ecuacion (36)

tiende al decrecimiento en la medida que se incrementa el valor del complejo

Log(Re'Pr- éj encontrandose para Log(Re-Pr- %)=3,5 un error medio igual al

12,86 %y para Log(Re- Pr- %) =5,08 un error medio igual al 8,75 %. Las pruebas

efectuadas permiten ademas obtener que la expresion (36) correlacione de

forma general con un error medio del orden +£1522% para el 84,12 % de las

muestras experimentales disponibles, tal como se muestra en la figura 2.

En la propia figura 1 fue representada la ecuacion de Chato (37) por una linea

continua roja, la misma representa aproximadamente el mismo patrén de error

de correlacion que la ecuacion (36) en el intervalo 3,8< Log(Re- Pr- %) <4,05, sin

embargo, este parametro se agudiza fuera de este intervalo, llegando a ser del

orden de ~125% en las  zonas  355< Log(Re- Pr. %) <37 vy
414 < Log(Re- Pr- éj <4,22.

En la tabla 1 se proporciona una comparacion entre los valores del coeficiente
medio de transferencia de calor obtenido con el uso de la ecuacion (37) y el

modelo propuesto (36) para 3 valores experimentales. Todos los coeficientes

20
vienen dados en W/m C . Todos los valores de Re empleados en la
comparacion son menores de 35000, teniendo en cuenta que para valores

mayores de este niumero adimensional la expresion (37) no es valida.

En la figura 3 se representan graficamente los errores de correlacién de las

expresiones (36) y (37).
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Tablal
Comparacion del coeficiente medio de transferencia
de calor obtenido con (36) y (37) con 3 puntos experimentales

Pardmetros o o o
Experimental (Chato) (Camaraza etal)
Re=22000 , P=0,009 MPa 3028,2 2522,0 2816,6
X=0,9, D=0,032
To=40°C 16,71% error 6,98 % error
Re=11000, P=0,015 MPa 23121 2408,9 2104,1
X=0,92 , D=0,04
To=45°C 4,18% error 8,99 % error
Re=33800 , P=0,018 MPa 41424 3877,9 4289,6
X094, D=0,025 6,49% error 3,42 % error

Te=50°C

009 % Error/150

0

0,085

0,08

Camaraza et al

H +15,2% desviacion e Chato

0,055 -15,2% desviacion

0,075
0,07
0,065

0,06

0,05

0,045

35 36 37 38 39 4 41 42 43 44 A5 46 47 48 49 5
Log (Re-Pr-/8)

Fig. 3 Representacién grafica de los errores de correlacién de las expresiones (36) y (37).

Conclusiones

1. Se haobtenido, de forma analitica, un modelo para la determinacién
del coeficiente medio de transferencia de calor por condensacién en
sistemas ACC, el cual es valido para tubos rectos horizontales e
inclinados, y posee un ajuste superior al modelo de mayor difusién

en la literatura conocida, la ecuacién de Chato, en los intervalos
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355< Log(Re- Pr%)s&?y 414< Log(Re- Pr%) <4,22,no siendo asien

el intervalo 38< Log(Re-Pr-£j£4,05 en el cual la ecuacion (37)

presenta un mejor ajuste a los datos experimentales disponibles. El

nuevo modelo obtenido es valido paraun mayor intervalo del nUmero
de Re 10° <Re, <25-10°, a diferencia de (37) que solo es valida para
Re, <3,5-10*, y correlaciona de forma general con un error medio del
orden £152% para el 84,12% de las muestras experimentales

disponibles, superando al 18,2 % de error atribuido al modelo de
Chato, lo cual es coincidente con el criterio inicial que fundamento
la investigacion, considerandose cumplidos los objetivos de la
misma. Los autores consideran que posibles ajustes con nuevas

cantidades experimentales logren disminuir el error de correlacion

en el intervalo 38< Log(Re-Pr-%)sAOS. El nuevo modelo obtenido

responde a la siguiente expresion:

0,25

3
fﬁpl_ (pL — Py )g(er +§CpL(TSat —Tp ))

@ =0,923(Sen(p))**® 21, (T T, )d
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