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Introducción 

En numerosas aplicaciones tecnológicas como la refrigeración y el aire acondicionado o en los 

sectores automovilístico y de producción de la energía, la necesidad de intercambiar calor entre 

fluidos a diferentes temperaturas juega un rol fundamental. Esta tarea está realizada por los 

intercambiadores de calor y, en particular cuando unos de los fluidos es aire, por los 

intercambiadores de tubos aleteados o de minicanales.    

El diseño o la optimización de un intercambiador pueden ser realizadas experimentalmente, 

metodología caracterizada por sus altos costes y largos tiempos de ejecución, o utilizando 

avanzadas herramientas de simulación basados en adecuados modelos analíticos.    

Algunos autores [1,2] han ya demostrado que los fenómenos observados durante la 

condensación pueden ser bien descriptos por medio de modelos semi-experimentales. Estos 

requieren la aplicación de apropiadas correlaciones para al cálculo de los coeficientes de 

intercambio de calor y de caída de presión en ambos los lados del intercambiador.  

La mayoría de los modelos [1,3-10] para el cálculo de los coeficientes de intercambio de calor 

distinguen el flujo bifásico en dos macro-categorías: flujo estratificado y flujo anular. Tras la 

revisión de ulteriores trabajos [11,12-19], de acuerdo con la complejidad de las correlaciones 

y de las condiciones experimentales,  las correlaciones propuestas por Cavallini et al. [3,4], 

Dobson-Chato [5], Shah [6] and Thome et al. [7] se consideraron las más interesantes de 

comparar y discutir en el presente artículo.   

De la misma manera, los modelos propuestos por Granryd et al. [12], Wang et al. [20] y una 

versión modificada [21] se consideraron los más interesantes por el cálculo de los coeficientes 

de intercambio de calor lado aire. 

La discusión está apoyada por un trabajo experimental que incluye una campaña de ensayos 

diseñada para cubrir un largo rango de puntos de funcionamiento de un intercambiador de tubos 

aleteados. Dos diferentes metodologías de validación se han comparado analizando los 

resultados por medio de parámetros estadísticos como: error medio (EM), desviación estándar 
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(SD) y error cuadrático medio (MSE). Las usuales condiciones de contorno para la validación 

de un modelo [22-26], definidas por las condiciones termodinámicas de entrada al 

condensador, la temperatura de saturación y el caudal de refrigerante, se remplazaron por el 

subenfriamiento, temperatura de entrada al condensador y el caudal de refrigerante. Utilizando 

la metodología de validación tradicional, el calor y el subenfriamiento son considerados como  

parámetros de validación, mientras que, utilizando las  nuevas condiciones de contorno, la 

validación del modelo se realiza comparando la temperatura de saturación y calor.  

Como será explicado luego, la nueva metodología además permite un preciso ajuste del modelo 

alcanzando altos niveles de acuerdo con los datos experimentales sin la aplicación de algún 

factor de corrección. 

Trabajo experimental 

La unidad de ensayo es un intercambiador de tubos aleteados caracterizado por dos circuitos 

asimétricos (Tabla 1) y montado en una tradicional bomba de calor aire-agua funcionando con 

R134a. 

Tabla 1: Datos técnicos del condensador 

Dimensiones generales 

Numero de filas 3 

Numero de tubos por fila 19 

Espesor del 

intercambiador [m] 
0.45 

Distancia long. [mm] 21.9 

Distancia trasv. [mm] 25.35 

Numero de circuitos 2 

Datos de los tubos 

Material de los tubos Cobre 

Diámetro externo [mm] 9.52 

Espesor del tubo [mm] 0.813 

Superficie interna Liso  

Datos de las aletas 

Espesor [mm] 0.1 

Paso [mm] 2.6 

Tipo Plano 

Material Aluminio 

Este sistema es además equipado con un compresor hermético de velocidad variable, un 

evaporador de placas y una válvula electroestática cual dispositivo de expansión.  A la salida 

de condensador, un acumulador impone las condiciones de saturación y una válvula de 4-vias 

permite la inversión del ciclo modificando la modalidad de funcionamiento del intercambiador. 

Las pruebas con subenfriamiento diferente de cero se ejecutaron excluyendo el acumulador y 

modificando manualmente la carga de refrigerante hasta llegar al valor deseado.  

Las temperaturas se han medido por medio de termopares a la entrada y la salida del 

intercambiador en ambos sus lados. Transductores diferenciales permiten la evaluación de la 

caída de presión de aire y refrigerante, mientras que un caudalímentro (Coriolis) provee a la 

medición del caudal másico de R134a.  

La campaña experimental ha sido planteada para cubrir un amplio abanico de condiciones de 

funcionamiento. Los parámetros variables han estados divididos en dos categorías: variables 

internas y externas. El primer grupo está formado por temperatura de entrada del aire [20-46°C] 



 

 
 

y velocidad del aire [1.5-4 m/s]. El segundo incluye el caudal de refrigerante [50.4-82.2 m3/h] 

y diferentes valores   del subenfriamento [0-5-10°C].  

Resultados 

El software comercial IMST-ART [21] ha sido utilizado como herramienta para predecir las 

prestaciones del intercambiador objeto del estudio y por lo tanto la validación de su modelo es 

el objetivo del presente trabajo. El modelo se basa en el Método de los Volúmenes Finitos para 

discretizar el intercambiador y resuelve el sistema de ecuaciones por medio del método 

SEWTLE propuesto por Corberán et al. [27]. 

Tabla 3: Valor de los coeficientes mantenidos constantes 

Correlación objeto 

del análisis 

HTCFlujo bifásico 

[W/m2K] 
HTCAire  

[W/m2K] 
PDFlujo bifásico 

[Pa/m] 
PDAire  

[Pa/m] 

HTCFlujo bifasico  

[W/m2K] 

Correl. 

analizada 

56.62; 77.33  

87.21; 110.09  
Valor exp. Valor exp. 

HTCAire 

[W/m2K] 
Eq. (1) 

Correl. 

analizada 
Valor exp. Valor exp. 

PDFlujo bifásico 

[Pa/m] 
Eq. (1) 

56.62; 77.33  

87.21; 110.09 

Correl. 

analizada 
Valor exp. 

El estudio de validación será presentado comparando los resultados conseguidos con diferentes 

correlaciones para calcular los coeficientes de intercambio de calor del aire y del refrigerante. 

Con el fin de aislar los efectos de cada correlación, cuando una de estas está estudiada, los 

restantes coeficientes de intercambio de calor y caída de presión se consideran constantes. 

Existe, pero, solo una excepción. Estudiando los coeficientes de intercambio de calor del 

refrigerante y del aire, los que se utilizan en la zona donde el refrigerante no está cambiando 

de fase se consideran siempre calculados por los modelos de Gnielinsky [28] y Churchill [29]. 

Esta decisión se ha tomado en cuanto tales correlaciones se consideran suficientemente precisas 

para el cálculo de los coeficientes de intercambio de calor monofásico convectivo dentro de 

tubos caracterizados por secciones trasversales circulares.   

El valor constante de los coeficientes es el resultado de un inicial pre-ajuste del modelo 

mediante apropiados factores de ajuste. El factor de intercambio de calor bifásico fue obtenido 

utilizando la siguiente ecuación: 



















A

A
HTC

A

A
HTCHTC

TOT

Bifásico

Monofásico

TOT

Monofásico

MedioBifásico /·  (1) 

Donde el HTCMedio y las áreas parciales de intercambio de calor han sido determinada por el 

modelo ajustado. Símilmente, también los coeficientes de intercambio de calor lado aire (Tabla 

3) se determinaron para cada velocidad experimental del aire (1.5, 2.5, 3.2 y 4 m/s). 

Viceversa, cuando el calor intercambiado es subestimado, el modelo no puede determinar de 

forma correcta las condiciones a la salida del intercambiador. De hecho, aunque el modelo 

devuelve un valor del subefriamiento nulo, el refrigerante sale del intercambiador con un título 

de vapor diferente de cero. 



 

 
 

  
 

Figura 3: Subenfriamento experimental 

contra subenfriamento calculado 

Figura 4: Error cometido en la evaluación del 

calor intercambiado 

Este resultado representa la mayor  desventaja de  la aplicación esta metodología de validación. 

Cada correlación no será analizada en todo el intervalo de títulos de vapor y, de consecuencia, 

una parte de información útil por la comparación será perdida.   Por ejemplo, una correlación 

que subestima el coeficiente de intercambio de calor en un alto intervalo de títulos de vapor, 

podría portarse todavía peor cuando el título de vapor está próximo a cero. 

 

Figura 5: Comparación entre temperatura de saturación calculada y experimental 

Este comportamiento de la correlación podría ser difícilmente detectable con efectos negativos 

también sobre todo y el cálculo de la fracción de vacío y entonces de la carga de refrigerante 

contenida en el intercambiador.   

El objetivo de una correlación de condensación para la simulación de un intercambiador de 

calor es predecir correctamente las prestaciones globales además del valor local del coeficiente 

de intercambio de calor. 

En aplicaciones prácticas, ninguno condensador trabaja sin alcanzar las condiciones de 

saturación a la salida, por lo tanto, los autores proponen de utilizar otro conjunto de condiciones 

de contorno como: la temperatura de entrada al condensador, el caudal de refrigerante y el 

subenfriamento. 
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Figura 6: Comparación entre calor intercambiado calculado y experimental 

En esta manera, cada correlación es testada en todo el intervalo de títulos de vapor evitando la 

pérdida de información. Los resultados obtenidos están representados en las Figuras 5 y 6.  

Tabla 4: Análisis de los resultados: correlaciones lado refrigerante 

 Cavallini et al.  

[3] 

Dobson-Chato 

[5] 

Shah [6] Thome et al. [7] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

ME -0.63 0.57 -0.30 0.26 -0.19 0.16 -1.02 0.93 

SD 0.354 0.347 0.466 0.445 0.489 0.463 0.308 0.297 

MSE 0.51 0.0005 0.29 0.0004 0.26 0.0003 1.13 0.0010 

En las mismas figuras, se puede observar que la variación de la temperatura del aire no afecta 

negativamente la prestación del modelo, de hecho, aunque el error asuma diferentes 

amplitudes, esto se queda bastante constante utilizando de las diferentes correlaciones. 

Variaciones de subenfriamiento, de la velocidad del compresor y de la temperatura de 

evaporación causan variaciones del caudal de refrigerante, pero no afectan negativamente a la 

amplitud y tendencia de error. Diferentemente, el modelo parece muy sensible a  variaciones 

de la velocidad del aire. Este comportamiento enfatiza una incorrecta evaluación de los 

coeficientes de intercambio de calor del aire. Esta observación es suportada por el hecho que 

el máximo error se alcanza cuando la velocidad del aire es la más baja. En este momento, la 

resistencia térmica global es dominada por el aire y por lo tanto el coeficiente de intercambio 

de calor lado refrigerante tiene menor efecto en la determinación del error. 

Al fin de cuantificar la idoneidad de una o de otra correlación, algunos parámetros cualitativos 

han sido definidos. Como mostrado en Tabla 4, el análisis de los resultados ha sido realizado 

en términos de error medio (ME), desviación estándar (SD) y error cuadrático medio (MSE).  

Aunque el error medio pueda aparecer el parámetro más importante, realmente, la desviación 

estándar juega un rol fundamental en la evaluación de las correlaciones. De hecho, si el error 

medio es fuertemente influenciado por los valores del coeficiente de intercambio de calor lado 
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aire, la desviación estándar da una importante información sobre la capacidad del modelo de 

interpretar las tendencias de los datos experimentales. Tras estas consideraciones, la 

correlación de Thome et al. [7] logra los mejores resultados.    

El mismo análisis de los coeficientes de intercambio de calor del lado del aire ha sido realizado 

según cuanto dicho en Tabla 3. Los resultados están representados en Figura 7 y 8. 

 

Figura 7: Comparación entre temperatura de saturación calculada y experimental 

 

Figura 8: Comparación entre calor intercambiado calculado y experimental 

También en este caso, el modelo parece más sensible a las variaciones de la velocidad del aire 

mientras que la tendencia del error se queda prácticamente constante cambiando los otros 

parámetros experimentales.   

Como mostrado en Tabla 5, el modelo propuesto por Granryd et al. [12] permite obtener el 

mejor acuerdo con los datos experimentales: ambos error medio y desviación estándar están 

caracterizados por lo valor mínimos si comparados con aquellos obtenido por medio de las 

otras correlaciones.  
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Tabla 5: Análisis de los resultados: correlaciones lado aire 

 Wang et al. [20] Proprietary [21] Granryd et al. [12] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

Tcond 

[°C] 

Qcond 

[%] 

ME -0.351 0.295 -0.875 0.783 0.135 -0.163 

SD 0.351 0.354 0.355 0.344 0.217 0.239 

MSE 0.239 0.0002 0.885 0.001 0.062 0.0001 

El último paso de la validación incluye la repetición de las simulaciones aplicando al mismo 

tiempo el modelo de Granryd et al. [12] para evaluar el coeficiente de intercambio de calor 

lado aire y el modelo de Thome et al. [7] para determinar el mismo coeficiente lado 

refrigerante.   

  

Figura 9: Temperatura de condensación en 

función de la temp. del aire 

Figura 10: Calor intercambiado en función 

de la temperatura del aire 

  

Figure 11: Temperatura de condensación en 

función del subenfriamento 

Figure 12: Calor intercambiado en función 

del subenfriamento 

Un vez aplicados estos modelos, con el fin de demostrar el mejor acuerdo con los datos 

experimentales, en las siguientes figuras los resultados están comparados con aquellos 

obtenidos utilizando algunas de las otras correlaciones analizadas. La comparación permite 

diferenciar los efectos sobre las prestaciones del modelo de la temperatura del aire (Figuras 9 

y 10), del subenfriamiento (Figuras 11 y 12), de la velocidad del compresor (Figuras 13,14) y 

de la velocidad del aire (Figuras 15  y 16). 
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En este caso, el error medio y la desviación estándar asumen los valores de 0.8-0.221°C in 

términos de temperatura de condensación y 0.11-0.245% en calor. Estos resultados muestran 

que el modelo se puede ajustar sin ningún factor adicional y sólo seleccionando 

apropiadamente el conjunto de correlaciones para el cálculo de los coeficientes de transferencia 

de calor. De hecho, en todos los puntos de funcionamiento de la bomba de calor, el modelo es 

capaz de interpretar con buena aproximación el conjunto de datos experimentales y conseguir 

niveles de aproximación muy altos. 

  

Figure 13: Temperatura de condensación en 

función de la velocidad del compresor 

Figure 14: Calor intercambiado en función 

de la velocidad del compresor 

  

Figura 15: Temperatura de condensación 

en función de la velocidad 

Figura 16: Calor intercambiado en función 

de la velocidad del aire 

Conclusiones 

En este trabajo, una discusión sobre la metodología de validación de diferentes correlaciones 

para el cálculo de los coeficientes de intercambio de calor durante la condensación ha sido 

realizada. Los límites de la metodología tradicional han sido puestos de relieve y una diferente 

metodología ha sido propuesta, eligiendo un diferente conjunto de condiciones de contorno: 

temperatura de entrada, subenfriamiento y caudal de refrigerante se han asignados en lugar de 

condiciones de entrada, condiciones de saturación y caudal de refrigerante. La influencia de 

cada correlación para el cálculo de los coeficientes de trasferencia de calor se ha evaluado en 

términos de temperatura de condensación y calor. Una campaña de ensayos ha permitido 

determinar los factores que afectan negativamente la predicción del modelo, el que se 
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demuestra ser muy sensible a variaciones de la velocidad del aire con respecto a aquellas de 

temperatura, subenfriamiento y de caudal de refrigerante.  

Tras el análisis gráfico del error, los resultados han sido además discutidos in términos de 

índices estadísticos como: Error medio, Error Cuadrático Medio y Desviación Estándar. Los 

resultados pueden resumirse como sigue: 

 El parámetro estadístico más importante es la desviación estándar en lugar del error 

medio. 

 La desviación estándar mínima se ha obtenido  aplicando los modelos propuestos por 

Thome et al. [7] para el cálculo de los coeficientes de intercambio de calor en el lado 

refrigerante y por Granryd et al. [12] para el cálculo del mismo coeficiente en el lado 

de aire. 

 La aplicación de estos dos modelos permite alcanzar un muy buen acuerdo entre los 

datos experimentales y los resultados del modelo evitando el utilizo de ulteriores 

factores de ajuste. La temperatura de condensación se calcula con un error de ±0,22ºC, 

mientras que, el error en términos de calor cae en una banda de ±0,24%.  
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