' INSTITUTO POLITECNICO NACIONAL
~

Escuela Superior de Ingenieria Mecanica y eléctrica
Seccion de Estudios de Posgrado e Investigacion

Dinamica de flujo sobre un banco de Perfiles Planos

Tesis que presenta

Rigoberto Teodoro Cristobal

gue para obtener el Grado de

Maestro en Ciencias en

Ingenieria Mecéanica

Director de la Tesis: Dr. Ignacio Carvajal Mariscal.

México, D.F. Marzo- 2016




Agradecimentos Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

Agradecimientos

Agradezco a mi asesor de Tesis el Dr. Ignacio Carvajal Mariscal.

A la comisidn revisora de tesis:

Dr. Georgiy Polupan

Dr. Florencio Sanchez Silva

Dr. Ignacio Carvajal Mariscal

Dra. Claudia del Carmen Gutiérrez Torres
M. en C. Juan Abugaber Francis

M. en C. Guilibaldo Tolentino Eslava

Gracias a todos los compaiieros, al personal docente y de apoyo del LABINTHAP, Lili,
Diana vy al Dr. Jiménez Bernal José Alfredo, por su apoyo y colaboracion.

Al CONACYT y a la fundacién Telmex por su apoyo econémico.



indice general Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

[NAiCe de fIGUIASs Y TADIAS .........o.veeeeeeeeeeeeeee e, ii
NOMENCIATUIA ...ttt ettt e st e s be e e s ab e e sbee s steesbeeesaseesaseesaseeesaneeanns vii
RESUMIBN ..ot e et e e e e s s s b bt e e e e s s s s bbb e b e e e e e s s s nrbaneeee s X
1Y o 1 - ot TSP U S P RO UORTOUPRUI Xi
INEFOTUCCION ...ttt ettt b e s bt e sh et s st e et e e bt e eb e e sbeesaeesane s beebeenbeennees Xi
Capitulo | = FUNAAMENTOS. ........oooeeiiiic ettt et e e e e st e e e s eatae e e e eata e e e eeabeeeeesaraeeeennrenas 1
1.2.-TransferenCia de CAlOF ......ciiuiiiiiee ettt sttt s bt e s bt e e sab e e sate e saseesneeesareeas 2

00 A 0 o To [ olol o o APPSO PRI VSTPRRTO 2

0 R B - o [ =Tl o Yo OO OO PO UTR PR ORPRSRPTON 2
IO R B o V=T ool o o FA OO OO PSP PROUPRRRRPPTON 3
1.1.4.1.- Clases de flujOS CONVECTIVOS. . ...ciiiciiiieiciiieecciiee e ettt e e et e e e et e e e ebte e e e eate e e e eatae e e eataeaeeanes 4
1.1.4.2.- La capa limite CONVECLIVA. . .oociiiiiciiiie ettt e e e st e e e sbee e e e sbaeeeesanes 4

1.1.5.- Flujo laminar y turbulento - Capa limite dindmica laminar y turbulenta. ...........cccceeeecvveeeennnen. 7
00 00 T8 A LW T T [ =Y o o Vo TSR 9
1.1.5.2.- Flujo laminar y caida de PreSion. ........ceeeiiciiee ettt e e e evae e e e e 10
1.1.5.3.- Regidn de flujo completamente desarrollado. ........cccceiiiiiieiiiciei e, 13
1.1.5.4.- Didmetro Hidraulico y caida de presion.........ccccccuveiiieciieie e 15
1.1.5.5- FIUjo tUurbulento €N dUCLOS. ....ccoccuiiiiiiiiee ettt et e e earae e s e a e e e e nreeas 16
1.1.5.6.- Flujo completamente desarrollado ..........ccceeieeiiiiii e e 17

1.1.6.- Intercambiadores de Calor. ..o e 18
1.1.6.1.- Consideraciones de la transferencia de calor. ........cccceririiriiniicnene e 19
1.1.6.2.-Arreglos basicos de los elementos de los intercambiadores de calor. .........ccccccuvvvennneen. 19
1.1.7.-Caracterizacidn de la turbulencia. . .....c.ccoooiiriiiiii e 23
1.1.7.1.- Promedios tEMPOrales. .......oeeiiciiieiiiiie ettt e e s e e e s be e e e e e e e e anaeas 23
Capitulo Il = EStado del Arte. .........oo.oiiiiieeee ettt b e st st st esbe e sbe e saeesaee e 25
2.1.- Caracteristicas de la transferencia de calor y flujo de fluido sobre diversas geometrias. ............. 26
2.2.-Caracteristicas de la transferencia de calor y flujo de fluido sobre tubos ovalados y planos.. ...... 34
2.3. Efecto de las dimensiones en [0S tubOS Planos. . .....c.eeieeiiiiiecciiiee e e e 37
2.3.1.- Determinacién de la dimension del diametro transversal dy (MeNOr). ...ovcvvvviveveeneennnns 38

2.3.2. Determinacion de la dimension del diametro equivalente deg ....coooieeiniiinniciinininn. 38




indice general Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

2.3.3 Determinacién de la dimensién del didmetro longitudinal dq (Mayor) .......ccecceeveeveeneennenne 39

2.4.- Caracteristicas sobre bancos de tubos Planos. ......c..cooviiiiiciiii e 40
BT 1Y o] [ or- [oi o] o V=3 U 51
Capitulo Il — Desarrollo experimental ..............ccooiiiiiie i rae e s 60
3.1.- Instalacion eXPerimeENTAl. ......occviiiiiiie e e et e s e re e e e enraeas 61
3.1.1.- TUNEL @ VIENTO. ittt et sttt ettt esb e sae e sanesabe e b e e beenns 61

N B - 7Y Tolo e [ ¥ o To T3 o] =1 a [ 1P 64

3.2, INSTFUMENTACION. . .ottt ettt et e st e s bt e e s bt e e s bt e e st e e sabeeesabeeebeeesnbeesaneeesareean 67
3.2.1.-Transductor digital d& PreSiON........coociiei i e e 67
3.2.2.-TEIrmMO @NEMOMELIO ...eiitiiiuiiiiiieie ettt ettt et e s bt e st st b e be e s bt e sbeesaeeeabeesbeesaeesanenas 68

R IR T X3 = Yol [ ] W [ € =To) o] [o =T oF RN SR 69
3.2.4.- AnemOmetro de hilo CaliENte. ...c...ooiiiiiiee s 70
3.2.5.-Unidad de calibracion. ........o..ooo ot st 75
3.2.7.-Sistema de POSICIONAMIENTO ...vviiieiiiieeiiiiee ettt e s e e e st e e e s abeeeeenbeeeesnreeas 76
3.3.-Procedimiento de MediCiON. .......c.ui ittt sttt s e s be e e sbeeeas 76
3.4.-Metodologia eXpPeriMeENntal. ........cooo i et e e e e e et e e e e e nareeas 80
Capitulo IV —Analisis de reSUltados ...............c.ooiiiiiiiii i et e e e etee e e e et e e e e e areeeeeanes 82
A.1.- VEIOCIAA. ittt sttt ettt e bt e s he e she e s at e e be e bt e b e e be e s beeeaeesateenrean 83
4.2.-Intensidad de 12 tUrDUIBNCIA. . c..coiuiiiuiii e sttt 93
e B O Yo = o LI o T =T e o APPSRt 98
CONCIUSIONES ...ttt ettt s bt s bt e st sae e et e e bt e bt e she e s ane st e ean e e bt e beenreesmeeemneenreen 103
RECOMENAACIONES ...ttt sttt et e s bt e st e st e san e e bt e bt e nreesreesmeeeaneen 104
REFEIENCIAS ...ttt b e s bt e s bt s at e e it e et e e s b e e saeesatesabeeabeebeeabeesmeeeateearean 105

Incertidumbre @XPerimental .............c.c.oiiiiiiiii et e et e e e et e e e e bte e e e eata e e e earaeaeenes 108




indice Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

iNDICE DE FIGURAS

Capitulo | - Fundamentos

1.1 Desarrollo de la capa limite dindmica sobre una placa plana 5

1.2 Desarrollo de la capa limite térmica sobre una placa plana 6

1.3 Desarrollo de la capa limite dindmica sobre una placa plana 8

1.4 Flujo desarrollandose en la regidon de entrada de un ducto formado por dos placas 11
paralelas

1.5 Coeficiente de friccidn superficial local en la regidn de entrada en un ducto de placas 12
paralelas

1.6 Coeficientes de friccién superficial local y promedio en la region de entrada de un 12
tubo redondo.

1.7 Distribucion aparente de esfuerzos cortantes en un flujo turbulento totalmente 17
desarrollado

1.8 Intercambiador de calor de tubos concéntricos. 19

1.9 Arreglos de banco de tubos (a) Alineado y (b) escalonado 20

1.10 Efecto del nimero de filas sobre el nimero de Nusselt promedio en el arreglodeun 21
banco de tubos de cilindros en flujo transversal

1.11 Fluctuaciones de la velocidad. 23

Capitulo Il - Estado del Arte

2.1 Mddulos de las diversas secciones trasversales de tubos, (a) Circular, (b) Plano, (c) 26
Ovalado y (d) Diamante.

2.2 Lineas de corriente sobre un tubo de seccidn transversal circular: (a) Re=25;(b) 27
Re=150;(c) Re=350.

2.3 Lineas de corriente sobre un tubo de seccion transversal plana: (a) Re=25;(b) 27
Re=150;(c) Re=350.

2.4 Lineas de corriente sobre un tubo de seccion transversal de diamante: (a) Re=25;(b) 28
Re=150;(c) Re=350

2.5 Lineas de corriente sobre un tubo de seccion transversal ovalada: (a) Re=25;(b) 28
Re=150;(c) Re=350.

2.6 Esquema de las condiciones de frontera del dominio numérico. 30

2.7 Lineas de corriente sobre 7 tipos de cilindros 33

2.8 Geometrias de los tubos: (a) redondo; (b) plano: y (c) ovalado 34

2.9 Perfiles de velocidad para Pr=0.7 y Pr=7.0 (a) tubo redondo; (b) tubo plano; (c) tubo 36
ovalado, y (d) factor de friccidn para la tres geometrias de los tubos

2.10 Parametros de los tubos sometidos a diferentes configuraciones. 37

2.11 Numero de Reynolds R4,contra el nimero de Euler Eu (a): 1) Tubo de forma plana 38
d,/d, = 1.425; 2) Tubo de forma plana d;/d, = 2.075; 3) Tubo de forma plana
d,/d, = 2.625.

2.12 Transferencia de calor promedio contra el numero de Reynolds Redeq: 1) tubo 39

redondo; 2) tubo plana, d,/d, = 1.425; 3) tubo forma plana d,/d, = 2.075; 4)
tubo forma plana, d,/d, = 2.025; 5) tubo forma plana d,/d, = 3.4.

2.13a Transferencia de calor promedio Nug, : (1) tubo redondo; (2)- tubo de forma plana, 39
d./d, = 1.425; (3) tubo de forma ovalada d; /d, = 2.075; (4) tubo de forma plana
d,/d, = 2.625; (5) tubo de forma plana, d, /d, = 3.4; (6)- ecuacién de similitud




indice Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

2.13b Ndmero de Eu contra el nimero de Reynolds Rey, : 1- tubo de forma plana, d, /d, = 40
1.425; 2- tubo de forma plana d,/d, = 2.075; 3- tubo de forma plana d,/d, =
2.625.

2.14 Banco de tubos planos en linea: (a) Arreglo del tubo y dominio computacional, (b) 41
Esquema del sistema del mallado computacional

2.15 Configuracion en escaldn del banco de tubos planos 42

2.16 Efecto de Re sobre Nu, con diferentes suministros de densidades de flujo de calor 42

2.17 Efecto del flujo de calor total por unidad de area sobre Nu con diferentes corrientes 43
de velocidad de aire

2.18 Contornos de caida de presiéon para flujo turbulento con un nimero de Re para 45

. . H/D
diferentes relaciones de aspecto (L/LD)
2.19 Efecto del numero de Reynolds sobre el coeficiente de friccion de superficie alo 49

largo de una seccidn transversal de un banco de tubos para un arreglo en linea,
(& = 4,-— = 6,100 < Re < 8000)
a

Da

2.20 Efecto del nimero de Reynolds sobre el coeficiente de friccion de superficie alo 49

largo de una seccién transversal de un banco de tubos para un arreglo en escaldn,

(Di = 4,Dia = 6,100 < Re < 8000)
2.22 Campo de vectores de velocidad en arreglo en linea y escalonado en Re = 8000 49
2.22 Contorno de presidn, velocidad y temperatura para el tubo 50
2.23 Coeficiente de transferencia de calor del lado aire o, 52
2.24 Caida de presiéon del lado aire AP 52
2.25 Modelo de un intercambiador de calor disefiado con tubos planos inclinados. Los 54

tubos sombreados de verde en la imagen derecha constituyen una celda periddica
del dispositivo.

2.26 Comparacion de la evolucién lateral del promedio del nimero de Nusselt del 55
intercambiador de calor de tubos planos y redondos en aproximadamente el mismo
numero de Re.

2.27 Diagrama con lo puntos 6ptimos para h y AP para los contornos de velocidad y 56
temperatura para la optimizacién de puntos de disefio.

2.28 Perfil del intercambiador de calor de la MTU 57

2.29 Perfil del tubo de la matriz de la seccidn transversal 59

Capitulo lll - Desarrollo experimental

3.1 Tunel del viento con seleccionar de Venturi 61

3.2 Acondicionamiento del tunel de viento 62

33 Dimensiones de la seccidén de acondicionamiento del tunel de viento en m 63

3.4 Dimensiones de la seccion de descarga del tunel de viento en m. 64

3.5 Dimensiones del perfil de tubo plano 64

3.6 Configuraciones de los banco de tubos, Arreglos A) y C) en linea, Arreglos B) y D) en 66
escalon.

3.7 Dimensiones del Transductor digital de presidén de la marca Veris Industries de la PX- 67
Series

3.8 Termo anemdmetro de la marca Dwyer serie 641-RM 68

3.9 Estacién meteoroldgica 69

3.10 Diagrama del circuito de un CTA 71

3.11 Sonda 55P11 72




indice Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

3.12 Curva de error de la calibracion de la Sonda 55P11. 74
3.13 Curva de calibracién Sonda 55P11 74
3.14 Calibrador automatico 75
3.15 Sistema de posicionamiento 76
3.16 Cadena de medicion de CTA 77
3.17 Instalacidn experimental 78
3.18 Esquema de la instalacién experimental 80
3.19 Diagrama de flujo del procedimiento de medicidn 81
Capitulo lll - Desarrollo experimental

4.1 Perfiles de velocidad para la banco de tubos H3L5 con arreglo en linea. 83
4.2 A) Perfiles de velocidad para el banco de tubos H2L7 con arreglo en escalén. B) 84

Perfiles de velocidad para el banco de tubos H2L7 con arreglo en linea. Perfiles de
velocidad para los bancos de tubos H2L7 con ambos arreglos

4.3 Perfiles de velocidad para los bancos de tubos H2L7 con ambos arreglos 84

4.4 Perfiles de velocidad para los bancos de tubos H2L7, ambos arreglos con velocidad 85
de3y15m/s

4.5 Perfiles de velocidad para los bancos de tubos H3L5, ambos arreglos con velocidad 85
de3y1l0m/s

4.6 Contornos de velocidad para los bancos de tubos H2L7 velocidad de 3 m/s, A) 86
Escalény B) Linea

4.7 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H2L, velocidad de 8 m/s arreglo 87
en escaldn.

4.8 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H2L, velocidad de 8 m/s en linea. 88

49 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H2L, velocidad de 20 m/s en linea. 89

4.10 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 3 m/s. A) 90
Escaldn, B) Linea

4.11 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 10 m/s, en 91
escalon.

4.12 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 10 m/s, en 91
linea.

4.13 Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 20 m/s, en 92
escalon

4.14 Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H2L7, velocidad de 93
3m/s, A) En escaldn, B) En linea.

4.15 Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H2L7, velocidad de 94
20 m/s.

4.16 Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H3L5, velocidad de 96
3m/s, A) En escaldn, B) En linea

4.17 Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H3L5, velocidad de 97
10 m/s, enlinea. A) En escaldn, B) en linea

4.18 Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H3L5, velocidad de 98
20 m/s, en escaldn

4.19 Factor de friccién, comparacién de tubos redondos contra valores experimentales 98
de tubos planos

4.20 Factor de friccién contra tubos Re para un banco de tubos planos, experimental 99

contra numérico
4.21 Diferencial de presidn, configuracién H3L5 escalonado 99




indice Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

4.22 Diferencial de presidn, configuracién H3L5 en linea 100
4.23 Factor de friccion promedio, configuracion H3L5 en linea. 100
4.24 Factor de friccidn, configuracién H2L7 en escaldn. 101
4.25 Factor de friccidon, configuracién H2L7 en linea. 101

INDICE DE TABLAS

2.1 Coeficientes de la curva de ajuste para el calculo de las ecuaciones 43
3.1 Selector de rango del transductor de Presion 68
3.2 Selector de rango del Termo anemdmetro 69
3.3 Datos de calibracion de la sonda 55P11 73

3.4 Matriz experimental 78




Nomenclatura — Abreviaturas. Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

Nomenclatura.

Simbolo Descripcidn Unidades
A Area de seccién transversal en direccién al flujo de m?
calor
T Radio Hidraulico m
APgry Caida de presién lado seco Pa
AP, .+ Caida de presién lado humedo Pa
g Coeficiente de transferencia de calor del lado aire w
m2K
hs Altura m
Ag Area de la superficie m?
Crm Coeficiente de fricciéon promedio
Cr Coeficiente de fricciéon
Gy Caida de presion adimensional
Dy Diametro hidraulico m
D, Diametro equivalente m
E Cambio de energia interna del alambre w
m2K
H/D Relacién de aspecto
L/D
K; Conductividad térmica del fluido w
mK
K, Relacion de bloqueo
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P, Relacién longitudinal
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L Longitud m
L/Da Relacion longitudinal
Ma Numero de Mach
Nu Numero de Nusselt
Pr Numero de prandtl
Re Numero de Reynolds
U Componente de la velocidad en las tres dimensiones m/s
X Longitud en direccion x m
f Factor de friccién
i Flujo de la corriente a través del alambre A
k Conductividad térmica Wm
K
m Masa kg
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v Viscosidad cinematica m?/s
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p Densidad Kg/m3
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m2K*4
Unmean Componente de velocidad promedio m/s
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Resumen.

En este trabajo se muestran los resultados de un estudio experimental sobre la dindmica
del flujo en un banco de tubos planos con cuatro arreglos y dos configuraciones: lineal y
escalonada. Se registraron la presiéon diferencial y los perfiles de velocidad en un intervalo del
numero Reynolds de 6200 — 51000, para condiciones de flujo transversal.

El procedimiento de experimentacion se llevé a cabo en un tunel de viento donde se
instalaron los modelos fisicos de cada una de las configuraciones y arreglos del banco de tubos
planos. Se varid la velocidad de entrada a la seccién de pruebas en un intervalo de 3 — 25 m/s,
registrando los valores con un anemdmetro digital de varilla. Un transductor de presién se usé
para obtener los valores de la diferencia de presién entre las filas de tubos. Para medir las
velocidades en los canales formados por dos tubos planos y a la salida de los mismos, se utilizé
un anemometro de temperatura constante.

Mediante el tratamiento de los datos obtenidos, se generaron graficas de caida de
presion, perfiles de velocidad, campos de velocidad y de intensidad de la turbulencia. Después
del analisis se encontré una dependencia mas significativa de la variacién del paso transversal
en los arreglos en linea que en los en escaldn. Sin embargo, se observé una diferencia baja de
caida de presién de una configuracién respecto a otra, lo cual ofrece caracteristicas adecuadas
para el disefio de intercambiadores de calor para recuperacién de calor con una caida presion
minima.
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Abstract

In this work show the results an experimental study of flow dynamics on a flat tube bank
with four arrays and two configurations: in-line and staggered. Differential pressure and
velocity profiles was recorded in a range of Reynolds number from 6200 — 5100, for crossflow
conditions.

The experimental procedure was conducted in a wind tunnel which physical models of
each of the configurations and arrangements flat tube bank were installed. The input velocity to
the test section is varied in a range from 3 — 25 m/s, record values with a digital anemometer
rod. A pressure transducer was used to obtain the values of the pressure difference between
the rows of tubes. To measure the velocities in the tubes formed by two planes and the exit
channel thereof, constant temperature anemometer is used.

By processing the data obtained, graphs were generated pressure drop, velocity
profiles, velocity fields and turbulence intensity. After analysis a significant dependence of the
variation of the transverse pitch in the arrangements found in-line that in staggered. However,
difference a low pressure drop configuration is observed for other, which offers suitable for the
design of heat exchangers for heat recovery with minimal pressure drop characteristics.
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Actualmente en muchos procesos como la generacion de electricidad, procesos
industriales y elementos de uso doméstico, la fuente primaria de calor es la combustién de
combustibles fésiles. Con el fin de reducir el consumo de combustible y la vez tener una
emisién menor de contaminantes se han propuesto alternativas que buscan un mayor
aprovechamiento de la energia.

Por tal motivo, para poder incrementar la eficiencia de los intercambiadores de calor
se necesita conocer a detalle sus caracteristicas térmicas y la dindmica del flujo. Se han
realizado investigaciones respecto a como influye la forma de los tubos y su configuracién,
utilizados en los bancos de tubos, ya que son parametros que conllevan el disefio de los
intercambiadores de calor. Una técnica pasiva que mejora las caracteristicas de los
intercambiadores es mediante el uso de geometrias no convencionales. Los tubos planos son
una opcién, se espera que debido a que tienen un drea de seccion transversal menor
comparada a la de un cilindro, se tenga una menor resistencia al flujo y por lo tanto una menor
caida de presion. La transferencia de calor no se veria demasiado afectada ya que se
compensaria con una mayor area de la superficie.

El objetivo de la tesis es determinar el comportamiento de la dindamica del flujo a través
de un banco de tubos planos con cuatro arreglos y dos configuraciones, en un intervalo del
numero de Reynolds de 6200 — 51500.

Se han realizado diversos estudios sobre esta forma de tubos ya que ofrece una menor
area de la seccidn transversal respecto a un tubo de forma redonda, con lo que se tiene una
disminucidon de espacio ocupado y se puede aumentar el nimero de elementos por area.
Ademas, debido a su forma presentan una menor resistencia al flujo generando una caida de
presion mas baja que la de un tubo circular. Otra caracteristica favorable es que a bajas
velocidades, el flujo tiene mas tiempo para poder transferir calor, a diferencia del tubo circular
gue se ve afectado por el crecimiento de la capa limite sobre su superficie, lo que actia como
una resistencia térmica.

En las investigaciones se da un mayor enfoque al método numérico por medio de
simulaciones, en las que se han realizados investigaciones en un intervalo del nimero de
Reynolds de 45 — 40000, en las que se ha analizado la dindmica del flujo a través de la caida de
presion y la formacion de vértices. En el campo de la experimentaciéon el nimero de Reynolds
investigado se limita a 8000, con lo que se da la oportunidad de ampliar los estudios
experimentales y validar con mayor certeza los datos numéricos.

Por otra parte, se muestra la oportunidad de usar estos elementos como parte del
disefio de un recuperador de calor en el que uno de los requerimientos principales sea
mantener una minima caida de presion, sin que afecte a componentes auxiliares, y poder tener
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una relacién optima entre la transferencia de calor y la potencia de bombeo. Algunas
investigaciones han planteado como alternativa lo tubos de forma ovalada en turbinas de uso
aerondutico, en el que unos de las condiciones principales es mantener una baja caida de
presion al adicionar un elemento como el recuperador.

La tesis esta integrada por cuatro capitulos:

El capitulo |, corresponde a la descripcion de la transferencia de calor, el
comportamiento y generacion de la capa limite térmica y dindmica, y el comportamiento de los
flujos internos. Se menciona también el comportamiento del flujo en los bancos de tubos.

En el capitulo Il, se muestra el estado del arte en torno a las investigaciones sobre la
transferencia de calor y la caida de presidon que han sido llevadas a cabo para diversas formas
de los tubos utilizados en los intercambiadores de calor. Se muestra informacion especifica
sobre el comportamiento del fluido al incidir sobre un solo tubo plano, y sobre los bancos de
tubos planos para diversos intervalos del nimero de Reynolds y diferentes relaciones de pasos.

En el capitulo Ill, se realiza la descripcion de los arreglos y las configuraciones
seleccionadas en el procedimiento de experimentacion. Se incluye la descripcidon del tunel de
viento, de la instrumentacién utilizada y la metodologia experimental.

En el capitulo IV, se muestran los datos obtenidos de la experimentacién, mediante
diversas graficas donde se compara la caida de presidn entre los arreglos en escaldén y en linea
para ciertos intervalos del numero de Reynolds. Se muestran las gréficas de la caida de presién
entre las filas de los bancos de tubos y se muestran los perfiles de velocidad.
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Capitulo | = Fundamentos.

En este capitulo se mencionan los conceptos basicos referentes a la transferencia de calor
haciendo énfasis en la transferencia de calor por conveccién, describiendo sus caracteristicas
como son la capa limite térmica y dindmica, el comportamiento del flujo al encontrarse con

obstaculos y la descripcion general de los bancos de tubos.
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1.1.-Transferencia de calor.

La transferencia de calor es la energia térmica en transito debido a una diferencia de
temperaturas en el espacio, el calor se transmite en tres formas distintas, conocidas como
mecanismos, las cuales son; conduccion, conveccion y radiacion.

1.1.2.-Conduccion.

Es la transferencia de energia a través de la frontera de un sistema debido a la diferencia
de temperaturas por los mecanismos de interaccidén intermolecular. La conduccién necesita de
la materia, pero no requiere del movimiento de la masa de la materia.

La ecuacidn de la tasa de transferencia de calor por conduccidn es descrita por la ley de Fourier:
q"' = —kAAT .11
Dénde:
q" = vector de flujo de calor.(W)

Wm
k = conductividad térmica, propiedad fisica del material (T)

A = 4rea de seccion transversal en direccion al flujo de calor (m?)

] K or ., 0T , 0T
AT = Gradiante de temperatura (E) = 5 i+ @] + Ek
Dada que es una ecuacién vectorial, a menudo se trabaja con una componente del vector. Por
ejemplo, en la direccién x:
dT

Gx = —kAx— 1.2

1.1.3.-Radiacion.

La transferencia de calor por radiacidén involucra la transferencia de calor por radiacién
electromagnética que se produce a causa de la diferencia de temperatura de un cuerpo de mayor
temperatura a uno de menor temperatura. La transmisién de calor por radiacidon se transfiere
incluso en el vacio.

La radiacion esta descrita por la ecuacién de la potencia emisiva superficial:

W
E = oeTE (—) .. 1.3
mZ

Dénde:
€ = emisibilidad, que es una propiedad de la superficie (¢ = 1, si el cuerpo es negro).

o = Constante de Stef fan Boltzman = 5.67x1078

m2K*
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Ty = Temperatura absoluta de la superficie (K).

De la ecuacién anterior se deriva la ley de Steffan Boltzman, la cual describe de una
manera general el proceso de la emisién de calor, en lugar de la transferencia de calor. La
expresion para la tasa actual de transferencia de calor por radiacion entre las superficies que
tienen una orientacion arbitraria puede ser muy complejas. Sin embargo, la tasa de transferencia
de calor por radiacién entre una pequena superficie y grandes alrededores es dada por la
siguiente expresion:

gq=¢c-0c-A-(T¢-TE) .. 1.4
Doénde:
e = Emisividad de la superficie.
A = area de la superficie.
Ty, = Temperatura absoluta de la superficie (K).
Teur = Temperatura absoluta de los alrededores (K).

1.1.4.- Conveccion.

El término conveccién es usado para describir la transferencia de energia entre una
superficie y el fluido en movimiento sobre la superficie, a través de las fronteras del sistema
debido a la diferencia de temperaturas. La conveccion incluye la transferencia de energia por
medio del movimiento del fluido masico (adveccién) y el movimiento aleatorio de las moléculas
del fluido (Conduccidn y difusion).

La conduccidn esta descrita por la ley de enfriamiento de Newton:

q = hA,AT .. 1.5
Dénde:
q = flujo de calor desde la superficie, (W)
h = coeficiente de transferencia de calor por conveccion
(que no es una propiedad termofisica del material,
pero puede depender de la gometria de la superficie del material,
de las caracteristicas del flujo, las propiedades termodinamicas del fluido, etc.
w

mZK)'

A; = Area de la superficie, desde la que se esta produciendo la conveccién. (m?)
AT =T, — Ty = Diferencia de temperatura entre la superficie y el ambiente (K)

El propésito principal del analisis de transferencia de calor por conveccién es determinar:
e El campo de flujo.
e El campo de temperatura en el fluido.
e El coeficiente de transferencia de calor, h.
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Para determinar h, se considera el proceso de enfriamiento por conveccién, asi como un
fluido enfria a una pared caliente. Este proceso es descrito por la ley de enfriamiento de Newton:

g=h-A- (T, — Tsyy) .16

Cerca de cualquier pared un fluido esta sujeto a la condicién de no deslizamiento; es decir,
hay una subcapa estancada. Ya que no hay fluido en movimiento en esta capa, la transferencia
de calor es por conduccidn en esta region. Por encima de la subcapa hay una regién donde las
fuerzas viscosas retardan el movimiento del fluido; en esta regién se puede producir algo de
conveccidn, pero la conduccién puede ser la que predomine mayormente. Un andlisis cuidadoso
de esta region permite observar el comportamiento de la transferencia de calor. Esto es la base
de la teoria convectiva. En la pared, la tasa de transferencia de calor por conveccién puede
expresarse como el flujo de calor por unidad de area.

" k ot h(T. Tour) 1.7
q" = —k;— — — o 1.
ayy:() s sur
Dénde:
oT

Ky,
h y=0 .18

(Ts - Tsur)

Pero (Ts; — Ts,,) depende totalmente del movimiento del fluido, y ambos, el flujo del
fluido y la transferencia de calor son ecuaciones necesarias para determinar h. Esta expresion
muestra que con el fin de determinar h, se debe obtener en primer lugar la distribucién de la
temperatura en el espesor de la capa de fluido que recubre a la pared.

1.1.4.1.- Clases de flujos convectivos.
A su vez la conveccidn se puede presentar de dos maneras:
e Conveccion libre o natural ( inducida o debida a las fuerzas de flotamiento)
e Conveccion forzada (Inducida o debida a medios externos, equipos mecdnicos: ventiladores)
Ambas pueden ocurrir con un cambio de fase (ebulliciéon, condensacion)

1.1.4.2.- La capa limite convectiva.

Para introducir el concepto de la capa limite, se considera el flujo sobre una placa plana
(figura 1.1). Cuando el fluido hace contacto con la superficie, su velocidad se reduce
significativamente en relacién a la velocidad del fluido aguas arriba de la placa, y para la mayoria
de las situaciones es valido asumir que la velocidad de las particulas es cero en la pared [1].
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Entonces estas particulas actian como un retardador del movimiento de las particulas en
las capas de flujo adyacente, que actuan para retrasar el movimiento de las particulas en la
siguiente capa, y asi hasta una distancia y = 6 de la superficie, en el que el efecto llega a ser
despreciable. Este retraso del movimiento del fluido es asociado con los esfuerzos cortantes 7,
actuando en los planos que son paralelos a la velocidad del fluido (figura 1.1), provocando un
aumento de la distancia y de la superficie, y entonces la componente de la velocidad x del fluido,
u, aumenta hasta aproximarse al valor de la corriente libre uy.

i Corriente libre

Capa limite
dinamica

L

Figura 1.1. Desarrollo de la capa limite dindmica sobre una placa plana.

La cantidad ¢ es el término del espesor de la capa limite, y es definida tipicamente como
el valor de y para que u = 0.99u,,. El concepto del perfil de velocidad de la capa limite se refiere
a la manera en que u varia con respecto a y, a través de la capa limite. Por consiguiente, el flujo
de fluido es caracterizado por medio de dos regiones distintas, una capa delgada de fluido (la
capa limite) en el que los gradientes de velocidad y los esfuerzos de corte son altos, y una region
en el exterior de la capa limite en el que los gradientes de velocidad y los esfuerzos de corte son
despreciables. Con el aumento de la distancia del borde de ataque, los efectos de la viscosidad
inciden aiin mas en la corriente libre y la capa limite crece (§ aumenta con x).

En relacién a la velocidad del fluido, la capa limite anterior puede ser denominada mas
especificamente como la capa limite dindmica. La cual se desarrolla cada vez que hay flujo de
fluido sobre una superficie, y esto es de fundamental importancia para problemas que involucran
el transporte por conveccién. En mecanica de fluidos se relacionan los efectos de los esfuerzos
cortantes en la superficie 75 y por lo tanto los efectos de la friccidn en la superficie. Para flujos
externos se provee la base para determinar el coeficiente de friccién local.

Ts

pus,
2

.. 1.9

CfE

El coeficiente de friccion local es un parametro adimensional clave a partir del cual el
arrastre de la friccion superficial puede ser determinado. Asumiendo un fluido Newtoniano, los
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esfuerzos cortantes de la superficie pueden ser evaluados por medio del conocimiento del

gradiente de velocidad en la superficie.

ou
Ts = P‘@b:o ..1.10

Donde u es una propiedad del fluido conocida como viscosidad dinamica. En la capa limite
dinamica, el gradiente de velocidad en la superficie depende de la superficie de x del borde de
ataque de la placa. Por lo tanto, los esfuerzos cortantes de la superficie y el coeficiente de friccidn
dependen también de x.

Capa limite térmica.

Justamente cuando una capa limite dindmica se desarrolla a causa del flujo de fluido sobre
una superficie, una capa limite térmica debe desarrollarse si la corriente libre del fluido y la
temperatura de la superficie difieren. Considerando un flujo sobre una placa plana isotérmica
(figura 1.2). En el borde de ataque el perfil de temperatura es uniforme, con T(y) = T,. Sin
embargo, las particulas de fluido que estan en contacto con la placa logran un equilibrio térmico
con la temperatura de la superficie de la placa. Sucesivamente estas particulas intercambian
energia con las capas de fluido adyacentes, y con los gradientes de temperatura desarrollados en
el fluido.

La regidn de fluido en que estos gradientes de temperatura existen en la capa limite
térmica, y el espesor §;, son normalmente definidos como el valor de y, para que la relacién
[(T, — T)/(Ts — To)] = 0.99. Con el aumento de la distancia del borde de ataque, los efectos de
la transferencia de calor se adentran mas profundamente dentro de la corriente libre, y la capa
limite térmica crece.

U, Corriente libre
> I, — ()
T,
T"’ Capa limite térmica
Y — 5 —1
L —» ;
\

\—px 4—]"3—»

Figura 1.2. Desarrollo de la capa limite térmica sobre una placa plana.
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La relacién entre las condiciones en esta capa limite y el coeficiente de transferencia de
calor por conveccion se demuestran de la siguiente manera. A cualquier distancia x del borde de
ataque, el flujo de calor por unidad de area de la superficie puede ser obtenido por medio de la
ley de Fourier para al fluido en y = 0, esto es:

"s=—k or 1.11
qs= fay |y=0 P

En la superficie no hay movimiento de fluido y la transferencia de energia se realiza sdlo por
medio de la conduccion. De la ley de newton de enfriamiento:

q”s = h(T, — Ty) .. 1.12
Y combindndola con la ecuacion 1.11 se obtiene.
oT
_kf W |y=0

.1.13
T, — Toy

Por lo tanto, las condiciones en la capa limite térmica que influyen fuertemente en el
. aT . . .
gradiente de temperatura % ly=0, determinan la tasa de transferencia de calor a través de la

capa limite. Dada (T; — T, ) como una constante, independiente de x, mientras §; se incrementa

con el aumento de x, los gradientes de temperatura en la capa limite disminuyen con el aumento

. aT o
de x. De acuerdo a la magnitud de % ly=0, se produce una disminucién con el aumento de x, y

por lo tanto se deduce que q¢' y h disminuyen con el aumento de x.

1.1.5.- Flujo laminar y turbulento - Capa limite dindmica laminar y turbulenta.

El desarrollo de la capa limite sobre una placa es ilustrada en la figura 1.3. En muchos
casos, ambas condiciones de flujo pueden ocurrir; la laminar y la turbulenta. Para ambas
condiciones, el movimiento del fluido es caracterizado por medio de las componentes de la
velocidad en las direcciones x, y. El movimiento del fluido alejado de la superficie es considerado
necesario debido a la ralentizacién del fluido cerca de la pared cuando la capa limite crece en la
direccion x. La figura 1.3 muestra que existen diferencias marcadas entre las condiciones del flujo
laminar y turbulento.

En la capa limite laminar, el flujo de fluido es altamente ordenado y es posible identificar
las lineas de corriente a lo largo del movimiento del fluido. El espesor de la capa limite crece, y
los gradientes de velocidad en y = 0 disminuyen en la direccidn en el sentido de la corriente del
flujo (aumento de x).
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Lineas de corriente

u,
V. v —
L |
- | I Region
X, U C :>| turbulenta
1
—
; ‘ CoiCE—=
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| | ——
s p— %‘/‘q O P Capa de
,/_-'— j _-:/“-x:/:\__l\'/:x\f:—'{: }amomguamienlo
L L > — —, e }fig::;m
X{
X
Laminar i Turbulenta

Transicion

Figura 1.3. Desarrollo de la capa limite dinamica sobre una placa plana.

De la ecuacidén 1.10 se puede observar que los esfuerzos de corte en la superficie local 7
también disminuyen con el aumento de x. Un comportamiento altamente ordenado continua
hasta que se ha llegado a la zona de transicién, a través de la cual ocurre una conversion de las
condiciones de flujo laminar a turbulento. Las condiciones dentro de la zona de transicion
cambian con el tiempo, con el flujo exhibiendo algunas veces un comportamiento laminary otras
veces con caracteristicas de flujo turbulento.

El flujo en la capa limite es completamente turbulento, en general, se presentan altas
irregularidades, ademas es caracterizado por la aleatoriedad y los movimientos tridimensionales
relativamente grandes de los paquetes del fluido. El mezclado dentro de la capa limite se produce
a grandes velocidades del fluido que se dirige hacia las superficies sélidas, y transfiere lentamente
el movimiento del fluido mas alla en la corriente libre. Mucho del mezclado es promovido por
medio de los vortices en direccién a la corriente, que son generalmente intermitentes cerca de
la placa plana, donde rdpidamente crecen y decaen. Recientes estudios analiticos vy
experimentales han sugerido que estas y otras estructuras dentro del flujo turbulento pueden
viajar en ondas y en velocidades que pueden exceder u,, interactuando de forma no lineal, y asi
generando condiciones cadticas que caracterizan al flujo turbulento.

Como un resultado de las interacciones que conducen a las condiciones de flujo cadtico,
las fluctuaciones de la velocidad y de presién pueden generarse en cualquier punto dentro de Ia
capa limite turbulenta. Estas diferentes regiones pueden ser delimitadas dentro de la capa limite
turbulenta como una funcién de la distancia de la superficie. Por lo que se habla de una subcapa
viscosa en el que el transporte es dominado por la difusidn, y el perfil de velocidad es casi lineal.
Esto es una capa amortiguadora contigua en el que la difusién y el mezclado turbulento son
comparables. Una comparacion de los perfiles de velocidad en la direccion x de las capas limites
laminar y turbulenta muestra que el perfil de velocidad es relativamente plano debido a que el
mezclado ocurre dentro de la capa de amortiguamiento y la regién turbulenta, dando un




Capitulo | Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

aumento mayor de los gradientes de velocidad dentro de la subcapa limite como se muestra en
la figura 1.3, que es mayor que en la porcién laminar.

La transicién del flujo laminar al turbulento es generado por mecanismos de activacion,
tales como la interaccidon de las estructuras de flujo no estacionarias que se desarrollan
naturalmente dentro del fluido, o pequefias perturbaciones que existen dentro de la capas
limites. Estas perturbaciones pueden originarse a partir de las fluctuaciones en la corriente libre,
o ellos pueden ser inducidos por medio de rugosidad de la superficie y las vibraciones
superficiales. El comienzo de la turbulencia depende de si los mecanismos de activacion son
amplificados o atenuados en la direccion del flujo de fluido, que a su vez depende del
agrupamiento del pardmetro adimensional dado por el nimero de Reynolds.

PUgX

U
Donde, para una placa plana, la longitud caracteristica es x, dada por la distancia desde

. 1.14

Re =

el borde de ataque. El nimero de Reynolds representa la relacién de las fuerzas de inercia y las
fuerzas viscosas, si el nimero de Reynolds es pequefio, las fuerzas de inercia son relativamente
insignificantes a las fuerzas viscosas. Las perturbaciones son entonces disipadas, y el flujo se
mantiene laminar. Para nimeros de Reynolds grandes, sin embargo, las fuerzas de inercia
pueden ser suficientes para amplificar los mecanismos de activacidn, y una transicion a la
turbulencia puede ocurrir.

En la determinacién de si la capa limite es laminar o turbulenta, es frecuentemente
razonable asumir que la transicion comienza en alguna posiciéon del punto x., como se muestra
en la figura 1.3. Esta posicion es determinada por el numero de Reynolds critico Re, .. Para el
flujo sobre una placa plana, Re, . se encontré experimentalmente al variar de 10° — 3 x 106,
dependiendo de la rugosidad de la superficie y el nivel de turbulencia de la corriente libre. Un

valor representativo es:
PUoXc
Rey, =——=5x10° ..1.15
u
Frecuentemente es asumido para los cdlculos de la capa limite a menos que se indique lo
contrario, es usado para los célculos que involucran placas planas.

1.1.5.1- Flujo Interno

Un flujo interno es una configuracion del flujo donde el material fluyendo es rodeado por
medio de paredes sélidas. Las corrientes de flujo a través de los ductos son ejemplos primarios
de los flujos internos. Los intercambiadores de calor son conglomeraciones de flujos internos.
Esta clase de flujo de fluido y fendmenos de conveccidn se distinguen asi mismos de la clase de
un flujo externo. En una configuracion de flujo externo, un objeto solido es rodeado por el flujo

[2].
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Se toman en cuenta dos consideraciones en el flujo interno. Una es la tasa de
transferencia de calor, o la resistencia térmica entre la corriente y el confinamiento de las
paredes. La otra es la friccidn entre la corriente y las paredes.

La friccidn del fluido parte del mismo problema que el del cdlculo de la caida de presion
experimentada por la corriente sobre una longitud infinita en la direccion del flujo. Los flujos
internos pueden ser laminares o turbulentos, algunos casos de flujo laminar pueden resolverse
analiticamente. En el caso de flujo turbulento no son posibles las soluciones analiticas, por lo que
se tienen que usar teorias semiempiricas y datos experimentales.

Para flujos internos, el régimen de flujo (laminar o turbulento) es fundamentalmente una
funcion del nimero de Reynolds. En el calculo de la tasa de transferencia de calor y la distribucidn
de temperatura a través del flujo se debe conocer el caudal, o la distribucién de la velocidad.

Cuando la variacién de la temperatura sobre el campo de flujo es demasiado débil, de
manera que la densidad del fluido y la viscosidad se representan por medio de dos constantes,
los calculos del campo de la velocidad y la caida de presién son independientes del campo de
temperatura. Cuando esta aproximacion es valida, el campo de velocidad no se ajusta al campo
de temperatura, la correcta derivacién del campo de temperatura requiere de los campos de
velocidad como un resultado preliminar.

1.1.5.2.- Flujo laminar y caida de presion

Considerando el flujo laminar a través de un ducto en dos dimensiones, formada entre
dos placas paralelas, como se muestra en la figura 1.4. El espacio entre las placas es D, la
velocidad del flujo a la entrada en la seccion transversal (x = 0) es uniforme (U). La
conservacion de la masa significa que U es la velocidad principal en cualquier posicién de x aguas
abajo.

U= EJ udA ..1.16
Al,

Donde u es la componente de la velocidad longitudinal y A es el drea de la seccion
transversal del ducto. Las capas limites crecen a lo largo de las paredes hasta que se encuentran
a la distancia x = X aguas abajo de la entrada. La longitud X es conocida como la longitud de
entrada o la longitud de entrada del caudal (hidrodindmica). En la region de la longitud de entrada
las capas limites coexisten con un nucleo en el que la velocidad es uniforme (U,.). La conservacion
de la masa y el hecho de que el fluido desacelera en las capas limites requiere que U, > U.
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Figura 1.4. Flujo desarrolldandose en la region de entrada de un ducto formado por dos placas paralelas.

La longitud X divide el flujo del ducto en una regién de entrada (0 < x < X) y unaregion
de flujo completamente desarrollado (x = X). Las caracteristicas de la friccion del flujo y la
transferencia de calor en la regidn de entrada son similares a la de los flujos de la capa limite. La
longitud de entrada X se indica en la figura 1.4. Esta no es precisamente una dimensidn, por la
razén de que el espesor de una capa limite (&) es conocida Unicamente como una longitud de
orden de magnitud. La escala de X puede ser determinada de la escala de §, que de acuerdo a la

solucion de Blasius es:
-1/2

Ux
6~5x(——> 117
v
La transicién del flujo de entrada al flujo completamente desarrollado ocurre en x~X vy

6~D /2,y por lo tanto se puede concluir que:
% ~ 1072 ..1.18
Donde Rep, = UD/v. En la literatura de la transferencia de calor se menciona un valor
mas preciso de 0.04, en lugar del 1072 en la ecuacién (1.18), aunque como se muestra en la
figura 1.5 y 1.6, hay una ligera transicién del flujo en la entrada a un flujo completamente
desarrollado. La friccion entre el fluido y las paredes es medida como el esfuerzo cortante local

en la superficie de la pared.

Ju
T,(x) = “@lyﬂ ..1.19

O el coeficiente adimensional de friccidén superficial local.

T
Cro=1" .. 1.20
zPU?
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Figura 1.5. Coeficiente de friccion superficial local en la region de entrada en un ducto de placas paralelas.
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(Cho—x Rep

——= >~16
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10-3 1072 10!

Figura 1.6. Coeficiente de friccion superficial local y promedio en la regién de entrada de un tubo redondo.

La figura 1.5 muestra una grafica de la solucion integral para Cr , en la region de entrada
en un ducto de placas paralelas. La linea punteada asintota indica el Cr , estimado en base a la
solucién de Blasius para la capa limite laminar entre una pared plana y una corriente libre
uniforme (U). Silos factores numéricos del orden 1 son despreciados, la asintota de la capa limite

es:
Ux\ "2
G~ (<) 121
1
X 2
Crx- Rep = (—D _ ReD) 1.22
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La linea asintota sdlida, Cr, - Rep = 12 representa la solucion de la friccion superficial
para la region de flujo completamente desarrollado. El coeficiente de friccion superficial local en
la regién de entrada de un tubo redondo es indicado por medio de una curva en la figura 1.6. La
curva superior es el coeficiente de friccién superficial promedio.

1 X

Crlox = ;f C e (€)de 123
0
T
0 Crlox = T—— .. 1.24
zPU?

1 X
f=—f 7, (5) dE 125

X Jo

La asintota horizontal sirve a ambas curvas
Cf,x - 16 = CflO—x 126

Y representan la solucién para la friccion superficial del flujo completamente desarrollado en un
tubo redondo.

1.1.5.3.- Regiodn de flujo completamente desarrollado.

Una caracteristica clave del flujo en la regién aguas abajo de x~X es despreciar la
componente transversal de la velocidad (v = 0 en la figura 1.4). En vista de que la ecuacion de

la conservacién para la masa es:
Ju OJv ) .
ox 0x o

. Ly . ou . . . .
La omisién de v es equivalente a Pl 0, es decir, la distribucion de la velocidad no

cambia o no se desarrolla mas alla de una x. Esta es la razén de que la regién de flujo es conocida

como completamente desarrollada. Esta consideracidon es definida por medio de:

Jdu
v=00 —=0 ..1.28
0x

Esta caracteristica es una consecuencia de la restriccidn geométrica que en aguas abajo
de x~X, el espesor de la capa limite § no puede continuar creciendo. En esta region, la escala de
longitud para los cambios en la direccién transversal es constante D, en el que él § no crece
libremente, y las ecuaciones de la conservacidn de la masa requieren que U/L = v/D, donde L
es la dimensién del flujo en la direccién aguas abajo. La escala v es entonces v = UD /L y esta
escala se desvanece cuando L aumenta, es decir, cuando el flujo llega a estar lo suficientemente
alejado dentro del ducto.
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Otra consecuencia del flujo completamente desarrollado es que la presion es

. . ., aP .
esencialmente uniforme en cada seccidn transversal constante de x (5 = 0). Esta caracteristica

es una derivacion por sustitucion de v = 0 en las ecuaciones de momentum (Navier-Stokes) para
la direccion y. Con referencia a la figura 1.4 la distribucién de la presién es P(x), y la ecuacion
del momentum para el flujo en la direccidn x es.

oP d*u

Ambos lados de esta ecuacién deben ser iguales a una misma constante, ya que, el lado

izquierdo es una funcién de x y el lado derecho una funcién de y. Esta constante es la caida de

presion por unidad de longitud.
AP dP

= .. 1.30
L dx

La caida de presion y la distribucién de flujo u(y) se obtienen por medio de la solucién

de la ecuacion 1.29 sujeta a u = 0 en las paredes (y + D/2), donde y = 0 representa el plano

central de la placa paralela del ducto:

3 Y \?
Con
U= b” ( 6P> 1.32
-_ 12# ax ans .

En forma general, para un ducto de seccion transversal arbitraria, la ecuacién 1.29 es
remplazada por

apP

e uV?u = constante ..1.33

Donde el operador Laplaciano V? es tomado solo en cuenta para las curvaturas en la
seccion transversal,

0?2 0?2
Vi=—+— .1.34
dy? 0z?
92 . , L
Esto es, — = 0. Las condiciones de frontera son u = 0 sobre el perimetro de la seccion

7 9x2

transversal. Por ejemplo, la solucién para el flujo laminar completamente desarrollado en un

u=2U Il — (:—O)Zl 135

tubo redondo de radio 1y es.
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Con

ylo ( dP) 1.36
_— 8u dx 'L .

La solucién es para el régimen de flujo laminar completamente desarrollado, que es conocido
como flujo de Hagen — Poiseuille o flujo de Poiseuille.

1.1.5.4.- Diametro Hidraulico y caida de presidn.

Las ecuaciones (1.32) y (1.36) muestran que en un flujo laminar completamente
desarrollado la velocidad U (o la tasa de flujo masico m = pAU) es proporcional al gradiente de
presion longitudinal P/L. En forma general, y especialmente en el flujo turbulento, la relacién
entre m y AP no es lineal. Los resultados de la friccién del fluido para el flujo completamente

desarrollado en ductos son reportados como factores de friccién

T
f=1 = .. 1.37

ZPU?

Donde t,, es el esfuerzo cortante en la pared. La ecuacidn 1.37 es la misma que la
ecuacion 1.26, con la observacion de que en el flujo completamente desarrollado, t,,y f son
independientes de x. El esfuerzo de corte 1, es proporcional a AP /L. Esta proporcionalidad se
deduce del balance de fuerzas longitudinales del flujo sobre un volumen de control de una
seccion transversal A y una longitud L,

AAP = 1,,pL ..1.38

Donde p es el perimetro de la seccidn transversal. La ecuacion 1.38 es general y es
independiente del régimen de flujo. Combinando la ecuacién 1.37, se produce la relaciéon de la
caida de presién.

ap = fP° (1 v?) 1.39
=f T\7P .. 1.
Donde A/p representan la escala de longitud transversal del ducto:

T, = ; radio hidraulico ..1.40

D, = — didmetro hidraulico .. 1.41

En la literatura hay tablas que muestran secciones transversales de ductos que tienen el
mismo diametro hidrdulico. Por ejemplo, el didmetro hidrdulico del canal formado entre dos
placas paralelas es dos veces el espaciamiento entre las placas. Para la seccidn transversal de un
perfil de forma de un poligono regular, el D, es el didametro del circulo inscrito dentro del
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poligono. En el caso de secciones transversales de alta asimetria, Dj, se escala con la mas pequefa
de las dos secciones transversales. En general la relaciéon de la caida de presidon es mas
frecuentemente escrita en términos del didmetro hidraulico,

AL
AP = fD—h(EpU ) . 1.42

Para calcular AP se debe conocer el factor de friccién f, el cual puede ser derivado de la
las caracteristicas del flujo. El factor de friccién derivado del flujo de Hagen — Poiseuille es descrito
por la ecuacion 1.31y 1.35:

24
(Re D, =2D placas paralelas (D = espaciamiento) ..1.43
= Dp
f { 16 .
D, =D tubo redondo (D = diametro) .. 1.44
k ReDh

Las ecuaciones 1.43 y 1.44 son dadas para el flujo laminar (Rep, < 2000). Todos los flujos
Hagen — Poiseuilla son caracterizados por:

f

¢
B Rep,

.. 1.45

Donde la constante C depende de la forma de la seccidn transversal del ducto, y la forma
del ducto puede ser representada por un agrupo adimensional

D, /4
g = P/t .1.46

Aducto

Y por lo tanto f - Rep, o (C) incrementan proporcionalmente con B.

1.1.5.5.- Flujo turbulento en ductos.

El andlisis de flujo turbulento y la transferencia de calor en ductos son generalmente
presentados en términos de valores temporales promedio. Por ejemplo, la velocidad longitudinal
es descompuesta como u(r,t) = u(r) + u'(r,t), donde u es el lapso de la velocidad promedio
y u’ es la fluctuacidn, o la diferencia dependiente del tiempo entre i y u'. Se representa en la
figura 1.7 un tubo redondo en coordenadas cilindricas (7, x). Las ecuaciones promedio para la
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conservacion de la energia, la masa y el momentum, han sido simplificadas en base a la
observacion de que el ducto representa una region flujo esbelta.

rov
| A

Figura 1.7. Distribucién aparente de esfuerzos cortantes en un flujo turbulento totalmente desarrollado.

La difusibilidad aumenta significativamente el efecto del transporte que se originaria solo por la
presencia de la difusién molecular

1.1.5.6.- Flujo completamente desarrollado.
La regidn de entrada para el desarrollo del perfil de velocidades longitudinal y el perfil de

temperaturas es alrededor de 10 veces el diametro del tubo,

X~10~XT 1.47
SE10=

Este criterio es particularmente valido para los fluidos con valores de Pr del orden de 1
(aire y agua). Para ductos con otras secciones transversales, D es la dimensiéon menor de la
seccion transversal. La longitud X y X; son considerablemente mas pequefias que sus
contrapartes de flujo laminar cuando Rep = 2000. Aguas abajo de x = (X, X7) el flujo es

_ ou .
completamente desarrollado, y v =0 vy Pl 0. Al emplearse la notacidon de los esfuerzos

cortantes:

ou
Tapp = P(V + EM)@ ..1.48

Donde y es medida a partir de la pared, y = 1y — 1, como se indica en la figura 1.7. Las

I ou ot
dos contribuciones para Tapp,pvg Y Pum % son los esfuerzos cortantes moleculares y los

esfuerzos cortantes de las estructuras turbulentas, respectivamente. Se nota que 7,,, = 0 en
y = 0. La ecuacién de momentum se reduce a:
dP 10

-7 (TTapp) ..1.49

Donde ambos lados de la ecuacion son iguales a una constante. Por integracién de la

ecuacion 1.50, a partir de la distancia de la pared y en el fluido, y por medio del del balance de

fuerzas de la ecuacion 1.38, se puede mostrar que Ty, disminuye linealmente de 7, en la pared

a cero sobre la linea central.
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Tapp = To (1 - Z) ..1.50
To

Acercandose suficientemente a la pared, donde y < 1y, el aparente esfuerzo cortante es
casi constante, 74,, = 0. El analisis del mezclado longitudinal que procede de la ley de la pared
para la capa limite turbulenta se aplicada cerca de la pared del tubo. Mediciones confirma que el
perfil de velocidad promediado en el tiempo se ajustado a la ley de la pared,

ut =25Iny* +5.5 ..1.51
Donde 2.5 y 5.5 son las constantes de la curva de ajuste, y
U u, To\1/2
ut =— yt = 4 u, = (—0> ..1.52
U, v p

El grupo u, es conocido como la velocidad de friccion. El mayor inconveniente de la
aproximacion de 7,4, es que el perfil de velocidad deducido de la ecuacién 1.52, tiene una
pendiente limite en la linea central. Un perfil empirico que tiene una pendiente cero en la linea
central y agrupa la ecuacién 1.53 como y* — 0, es la de Reichardt (1951).

31 +r1/ry)
[1+2(r/r,)?

El factor de friccidn es definido por la ecuacién 1.45, y es relacionada a la velocidad de
friccion (t,/p)Y/?

ut = 2.5In {2 ]y+} + 5.5 ..1.53

1/2

&y =u(l) 154

Un analisis basado en la velocidad de la curva de ajuste donde, en lugar de la ecuacion
1.52, u* es proporcional a (y*)/7.

1.1.6.- Intercambiadores de calor.

Los intercambiadores de calor son dispositivos usados para transferir energia en forma
de calor de un fluido a otro. Las experiencias tipicas en la vida diario incluyen el uso de
condensadores y evaporadores en unidades de aire acondicionado y refrigeracidn. Las calderas
y condensadores en las plantas térmicas son ejemplos de intercambiadores de calor en las
grandes industrias. Los intercambiadores de calor son usados en una amplia variedad de
aplicaciones. Estos incluyen la produccién de potencia en procesos industriales, electrénicos, de
ingenieria ambiental, calor para recuperacién, en la industria manufacturara, en procesos de aire
acondicionado y refrigeracion, y aplicaciones aeroespaciales [4].

Hay una amplia variedad de intercambiadores de calor para diversos tipos de usos, por lo
tanto la construccién difiere ampliamente. Sin embargo, a pesar de la variedad, muchos
intercambiadores de calor pueden ser clasificados en algunos tipos comunes en base a algunos
conceptos fundamentales de disefo.
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1.1.6.1.- Consideraciones de la transferencia de calor.

Considerando un intercambiador de calor de tubos concéntricos como se muestra en la
figura 1.8, en el que el flujo de la corriente caliente se sitla en el didmetro mayor del tubo. El
modo de trasferencia de calor en el interior y el exterior de los tubos es por conveccién, ademas
de que se presenta la transferencia de calor por conduccién a través del interior del tubo. Dado
gue la mayor transferencia de calor ocurre a través del tubo menor, es esta superficie interna la
gue controla el proceso de transferencia de calor. La conveccidn se representa en la superficie
externa con el término A, del tubo central, que hace referencia a la descripcion del area de
intercambio de calor. Aplicando el principio de las resistencias térmicas.

Figura 1.8. Intercambiador de calor de tubos concéntricos.

1 In (%) 1

= .. 1.
hOAO+2'7T'kl+hiAl' >5

Definiendo el coeficiente total de transferencia de calor, U., como:

R

1
© 7 RA,
Substituyendo el valor del rendimiento de la resistencia R:
T,
1 1 T'Oln (7?) AO
—=—+ + .. 1.57
U. h, k h;A;

Las correlaciones convectivas estandar y los coeficientes convectivos estan disponibles en
literatura, hy y h;. La conductividad térmica, k, corresponde a la del material del tubo interno. Al
evaluar las resistencias térmicas, las caracteristicas geométricas (Areas y radios) son
determinadas de las dimensiones del tubo interno.

1.1.6.2.- Arreglos basicos de los elementos de los intercambiadores de calor

El flujo sobre un banco de tubos es uno de los fendmenos mas importantes en los
procesos industriales. Muchos de los intercambiadores de calor, son usados para un amplio
intervalo de aplicaciones que involucran un banco o un haz de tubos sobre los flujos de fluido.
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Una geometria mas compleja es en la que se involucran un gran numero cilindros
separados de forma regular en un flujo cruzado. Esta geometria es caracterizada por el didametro
del cilindro (D), el espacio longitudinal de las filas consecutivas (paso longitudinal, X;), y el
espacio transversal entre cilindros (paso transversal, X;). Se considera que el arreglo es lo
suficientemente amplio, cuando existen suficientes cilindros en cada fila, por lo que las fronteras
superiores e inferiores no afectan las caracteristicas del flujo total y la transferencia de calor del
arreglo.

Alineado Escalonado
—_— Direccion

8

B

2
Flujo >

O
O
e (O
Q

Figura 1.9. Arreglos de banco de tubos (a) Alineado y (b) escalonado

En el campo del disefio de los intercambiadores de calor, arreglos como el de la figura 1.9
se forman cuando el banco de tubos o el haz de tubos son colocados perpendicularmente a la
corriente del fluido. Asumiendo, por ejemplo, que la corriente principal es caliente y una segunda
corriente de flujo de fluido frio en el interior del haz de tubos, debido a esto, la interaccién de Ia
transferencia de calor entre cada tubo y el flujo transversal externo, es absorbida por la pérdida
de energia de la corriente caliente.

El flujo sobre un tubo es muy diferente que el flujo sobre un banco de tubos. En el caso
del banco de tubos, el flujo es influenciado por los efectos tales como la degradacion del flujo de
un tubo sobre otro. Ademas, la transferencia de calor para cualquier tubo en particular no solo
es determinada por las condiciones de incidencia del fluido, vy, y Ty, sino también por D, X; y
X7y la posicidn de los tubos en el banco. El coeficiente de transferencia de calor para la primera
fila de tubos es mucho mayor que para un solo cilindro en flujo cruzado. Sin embargo, el
coeficiente de transferencia de calor para los tubos en las filas interiores es generalmente mayor
debido a la generacidn de estelas de los tubos previos. Para las correlaciones de transferencia de
calor, en banco de tubos, el nimero de Reynolds es definido por:

U D

Re = — ...1.58
v
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Donde v, es la velocidad maxima del fluido en el area minima entre los tubos en el banco.
Para el arreglo de tubos alineados:

Voo ST
Vyp = ——— ..1.59
st—D
2 ST 2
Para el arreglo escalonado, donde s, = _[sj + >

Si 2(sp — D) > (s — D), entonces la ecuacién 1.59 puede ser usada.

_ re(3)

Si2(sp — D) < (sy — D), entonces v,,, = P—
-

En el caso de los bancos de tubos, generalmente se esta interesado por un solo tubo, pero
interesa también conocer el coeficiente de transferencia de calor para el banco de tubos en total.
Los trabajos publicados sobre la eficiencia de la transferencia de calor de bancos de tubos de
cilindros en flujo cruzado son revisados ampliamente por Bejan [2]. El nUmero de Nusselt total
es presentada en la siguiente ecuacion:

1Y)
Nup = a ... 1.60

s -10% <Re;, < 10°

___..p_-_.'p.-l-——---"'_
I T e :
- f;,é::-'—-”“ T
0.9 P | N
’ 7 ‘
2 A |
- v |
s !
C
08 — ,
L - Rej, > 10°
L/ h 5
,’ | ! ‘ —— Alineado
0.7 ,-'
N — : N Escalonado
FI I B !
0.6 |
| ! ) 10 16

Numero de filas, n.

Figura 1.10. Efecto del niumero de filas sobre el nimero de Nusselt promedio en el arreglo de un
banco de tubos de cilindros en flujo transversal.
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En el que h es el coeficiente total de la transferencia de calor promedio sobre todas las
superficies cilindricas en el arreglo. El drea total de estas superficies es nmnDL, donde n es el
numero de filas, m es el numero de cilindros en cada fila (a través de la direccion del flujo). La
figura 1.10 muestra que el nimero de filas tiene un efecto sobre el arreglo en el nimero de
Nusselt promedio, solo cuando 1 es menor a 16. En el intervalo de n < 16, C,, y Nup aumentan
a medida que se agregan filas. Este efecto es analégicamente observado cuando el valor
individual de h de un cilindro posicionado en el frente de la fila es menor que del cilindro situado
detras de él.

La parte frontal de la fila del cilindro es recubierto por medio de una capa limite
relativamente delgada formada por la corriente de entrada sin perturbaciones U, mientras un
cilindro aguas debajo se beneficia del efecto del aumento de la transferencia de calor
proporcionado por los generacién de las estelas turbulentas creadas por el cilindro anterior. El
efecto de la relacidn de aspecto del tridngulo isdsceles, X; /X;, presenta un efecto en nimeros de
Reynolds relativamente grandes.

El nimero de Reynolds se basa en U4y, Sin embargo, la seccién transversal del flujo se
estrecha, porque depende de la esbeltez del tridngulo isésceles. Por ejemplo en el arreglo
escalonado de la figura 1.9 b, el area estrecha del flujo se presenta en el plano vertical dibujado
a través del centro de una de las filas del cilindro. En el otro extremo, donde X; es
considerablemente mas pequefia que X;, el estrangulamiento del flujo puede ocurrir a través del
area alineada con la direccién marcada con “a. La caida de presion experimentada por medio del
flujo cruzado es proporcional al nUmero de las filas de los tubos contados en la direccién del flujo,
n;

1
AP = nlf)(-EpV,,zlax .. 1.61

Los factores adimensionales f y y son presentados en graficas de factor de friccidn f y
factor de correccién contra nimero de Reynolds, para los arreglos en linea. Cada fila es descrita
por el paso longitudinal y; y el paso transversal y;, o por medio de las contrapartes
adimensionales.

X1t =7 X = . 1.62

D D
Ademas de estas correlaciones experimentales se han planteado métodos analiticos en
los que se plantea un método integral para el andlisis de la capa limite, el cual es empleado para
derivar expresiones de forma cerrada para el calculo promedio de la transferencia de calor de un
banco de tubos, que pueden ser usados para un amplio intervalo de parametros incluyendo el
paso longitudinal, el paso transversal, el nimero de Reynolds y el nimero de Prandtl. Los
modelos de los arreglos en linea y escalén son aplicados para el uso en un amplio intervalo de
pardmetros cuando se determina la transferencia de calor en un banco de tubos.
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El enfoque convencional para determinar Nup es utilizar correlaciones experimentales y
empiricas, para valores o intervalos especificos de pasos longitudinales y transversales, y
nimeros de Reynolds y Prandtl. En el disefio de un banco de tubos, estas correlaciones no
pueden ser usadas para muchos disefios con variables desconocidas, que incluyen D, N, L'y Ugy,p,.
Por lo tanto, el desarrollo de una correlacién analitica para cada arreglo que pueda ser usado
para un amplio intervalo de parametros [5].

1.1.7.-Caracterizacion de la turbulencia

Los vortices en la turbulencia dan origen a las fluctuaciones de la velocidad. Como un
ejemplo, la medicidn de la velocidad longitudinal (u) y la vertical (v) en el punto A de la figura
1.11, ambas velocidades varian en el tiempo debido a las fluctuaciones de la turbulencia. Si el
fluido se encuentra en estado estacionario y laminar entonces se tienequeu = Uy v = v para
todo el tiempo t, donde la barra sobre la velocidad indica un tiempo promedio.

Sin embargo para flujo turbulento, la velocidad de registro o instantanea incluye ambas,
a la componente principal y la turbulenta. La descomposicién del flujo se muestra de la siguiente

forma
u(t) = u + u'(t)
v(t) = % + v'(t)
Principal o promedio Fluctuacion por la
turbulencia

Esto es comunmente llamado la descomposicién de Reynolds.

u'(t)=ut) -1

- T
u [cm/s]
v [em/s] =0
d

t [seconds]
Figura 1.11 Fluctuaciones de la velocidad.
1.1.7.1.- Promedios temporales

Sea U es cualquier variable (escalar o vectorial) en un flujo turbulento. Se define a la
variable media en el tiempo como;

t2
U= f U dt ..1.63

by =t Jy,
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Donde el lapso de t, —t; es lo suficientemente largo si se piensa en la escala de
movimiento turbulento, pero lo suficientemente pequeio para la escala transitoria. Los valores
instantaneos, U, son iguales a los valores medios mas las fluctuaciones u, esto es:

U=U+u ..1.64

El hecho de promediar tiene que ver con la seleccidn de cierta escala de observaciones,
lo a que a su vez se relaciona con el tamafo del volumen de control, y el lapso de tiempo sobre
el que se extienden las observaciones; estas dimensiones estan fijas siempre, aunque algunas
veces de manera implicita y subjetiva.

Las escalas pueden variar en un gran rango, por ejemplo en problemas de meteorologia,
donde el dominio espacial seria del orden de 1000 X 1000 km X 500m; en cuanto a la escala
del tiempo, en estos fendmenos se les considera en lapsos entre unas horas a algunos meses. En
el otro extremo del espectro se tiene la escala molecular en la que el dominio fisico es del orden
de 1073 a 10" my la del orden de 10™° a 10~° s, por lo tanto las leyes fisicas que se emplean
en un problema dado dependen de las escalas del dominio que se estudia
De la informacidn obtenida de los perfiles de velocidad y empleando la ecuacion:

du
T = ,ua ...1.65

Se evalula la distribucion de esfuerzo cortante. Para discretizar la ecuacidén anterior se
emplea un esquema de diferencias finitas centrales, excepto en la pared donde se utilizan
diferencias finitas hacia adelante.
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Capitulo Il — Estado del Arte.

En este capitulo se mencionan los estudios analiticos, numéricos y experimentales
realizados sobre la transferencia de calor y el comportamiento del flujo sobre las diferentes
formas de tubos utilizadas en los bancos de tubos, tales como son la forma de los tubos
circulares, de rombo, planos, entre otros. Ademas, se mencionan las aplicaciones en las que se

han utilizado las diferentes formas de los perfiles.
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2.1.- Caracteristicas de la transferencia de calor y flujo de fluido sobre diversas geometrias.

Algunos estudios han mostrado que la forma de los tubos y el arreglo en los
intercambiadores de calor tienen una influencia positiva en la transferencia de calor. Los
efectos del flujo al pasar a través de los cuerpos de obstruccion, tales como los cilindros, ha sido
un tema de gran interés para los investigadores en el area de la mecanica de fluidos por mucho
tiempo.

Recientemente se ha introducido el uso de los tubos planos en el disefio de modernos
intercambiadores de calor con aplicaciones tales como en los radiadores automotrices. Sin
embargo, es muy limitada la literatura disponible acerca de las caracteristicas de la
transferencia de calor y de la caida de presidon en los intercambiadores de calor de tubos
planos.

Diversos investigadores han estudiado estas caracteristicas para varios tipos de disefios
de tubos. Se ha estudiado numéricamente la transferencia de calor sobre diferentes geometrias
con la finalidad de comparar diversas caracteristicas entre si, por ejemplo H. M. S. Bahaiarah ha
realizado un estudio con la finalidad de comparar la caida de presién y la transferencia de calor
de cuatro diferentes formas geométricas de tubos [6]. Las consideraciones propuestas en el
estudio numérico establecen al flujo en estado estacionario, bidimensional, laminar e
incompresible, que actdan sobre tubos no circulares y uno de forma circular, en un arreglo o
disposicion en linea, confinados en un canal. Las cuatro diferentes formas geométricas
estudiadas son circular, plano, ovalado, y de diamante, como se muestra en la figura 2.1.

7 —

> ~D

! L | ! L |
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E L | l L |
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Figura 2.1. Mddulos de las diversas secciones trasversales de tubos, (a) Circular, (b) Plano, (c) Ovalado y (d)
Diamante [6].
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El estudio numérico se realizé por medio del confinamiento de una hilera de cinco tubos
en un canal, en el que se ejecutd un cddigo para diferentes valores de Re en el intervalo de
250 — 350, y con un numero de Prandtl constante de 0.7.

En el proceso de la formulaciéon matematica se desarrollé un cédigo mediante el
software Fortran, con el cual se solucionaron numéricamente las ecuaciones de gobierno de la
masa, el momentum y la conservacién de la energia, mediante el método de volumen finito, y
la aplicacidon de técnicas de diferencias finitas para la generacién del mallado. El estudio de
independencia de mallado fue llevado a cabo mediante la ejecucion de un cédigo desarrollado
para diferentes tamafios de malla para cada una de las cuatro configuraciones geométricas en
las que se monitoreo el nimero de Nusselt promedio y la caida de presién normalizada de cada
maddulo.

De las simulaciones numéricas llevadas a cabo se observd el desarrollo de la
recirculacion del flujo a través de las diferentes secciones transversales de los tubos, en el cual
no se observé separacion del flujo para valores por debajo de cierto nimero de Re. A medida
gue el nimero de Re aumento, se presentd la separacién del flujo aguas abajo de los tubos, y
posteriormente se desarrolld una regién de recirculacidon detras de cada tubo. En los tubos
circulares se presentd una regidn de recirculacidén a valores menores de Re = 32. Los tubos de
seccion transversal plana no mostraron una separacién hasta un valor de Re inferior a 35.

En los tubos de seccidn transversal ovalada el inicio de la separacion se desarrolld aguas
abajo de los tubos en un Re = 45 . Los tubos de diamante presentaron una menor resistencia
al flujo del fluido, y no se observé una region de separacion hasta valores de numero de
Reynolds por debajo de 55. Como se observa en las graficas de los contornos de la funcién
corriente, en las figuras de 2.2-2.5, para todas las secciones transversales de los tubos el
tamafo de la region de recirculacién aumenta a lo largo de la direccion del flujo con el
incremento del numero de Re.

Circular

A e s
== (===

b)
e e p———
SOSOSOSOES ———=00=0=0)=_"——
c) c)
Figura 2.2. Lineas de corriente sobre un tubo de Figura 2.3. Lineas de corriente sobre un tubo de
seccién transversal circular: (a) Re=25;(b) Re=150;(c) seccion transversal plana: (a) Re=25;(b) Re=150;(c)

Re=350. Re=350.
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Diamante Ovalado

Figura 2.4. Lineas de corriente sobre un tubo de Figura 2.5. Lineas de corriente sobre un tubo de
seccion transversal de diamante: (a) Re=25;(b) seccion transversal ovalada: (a) Re=25;(b) Re=150;(c)
Re=150;(c) Re=350. Re=350.

Al realizarse la comparacién se observé que los tubos de forma plana y ovalada tienen
una mayor resistencia al flujo que los tubos de forma circular, por lo tanto, un intercambiador
de calor de tubos planos u ovalados generaria una mayor caida de presion, y en consecuencia
se requeriria una mayor potencia de bombeo para mantener el flujo, a diferencia de uno
compuesto de tubos circulares, sin embargo, Los tubos ovalados ofrecen una menor resistencia
al flujo cuando son comparados con los tubos planos.

Los tubos en forma de diamante generan una menor caida de presidon que los tubos
circulares para numero de Re < 250, en consecuencia, si la potencia de bombeo es el
pardmetro principal en el disefio de un intercambiador de calor, los tubos en forma de
diamante son mas adecuados que los tubos en forma circular, sélo para un intervalo bajo del
numero de Reynolds (Re < 250). Para nimero de Re > 250, los tubos circulares producirian
una menor caida de presién que los tubos de forma de diamante.

Los tubos de forma ovalada son menos eficientes al transferir calor cuando son
comparados con los tubos de forma plana, sin embargo, estos transfieren mas calor que los
tubos de forma circular. Los tubos de forma circular tienen una mayor tasa de transferencia de
calor que los tubos de forma de diamante. La tasa de transferencia de calor es muy sensible a la
velocidad del fluido en intervalos bajos de nimero de Re (por ejemplo Re < 50). Como
consecuencia, si la tasa de transferencia de calor es el parametro de mayor importancia en el
disefio, la velocidad del fluido serd maximizada en este intervalo de nimero de Re, pero, para
un intervalo alto de nimero de Re (por ejemplo Re > 150), la velocidad del fluido ejerce un
efecto menor sobre la tasa de transferencia de calor, que la ejercida por la geometria de Ia
seccion transversal del tubo.
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Para maximizar la tasa de transferencia de calor en intervalos altos de numero de
Reynolds (por ejemplo Re > 150), es mas adecuado una correcta seleccion de la seccién
transversal del tubo que el aumento de la velocidad del fluido. A muy bajas velocidades del
fluido, la forma de la geometria de los tubos no afecta significativamente la tasa de
transferencia de calor.

Los tubos en forma de diamante ofrecen mejores caracteristicas que los tubos en forma
plana y ovalada para un numero de Re < 40 al ser considerada la relacidn de la transferencia
de calor respecto a la potencia de bombeo (Nu*), sin embargo, para el intervalo de nimero
Re > 50, los tubos de forma plana y ovalada son mds convenientes que lo tubos de forma de
diamante. Para nimero de Re < 50, el aumento en la velocidad del fluido provoca que Nu*
incremente su valor abruptamente para los tubos en forma ovalada y plana, y disminuya
rapidamente para los tubos en forma de diamante.

Los tubos de forma ovalada presentan mejores caracteristicas que los tubos de forma
plana para un numero de Re < 100. Para nimeros de Re > 150, los tubos en forma plana son
preferibles que los tubos en forma ovalada, mientras que los tubos de forma ovalada ofrecen
caracteristicas superiores a los de forma de diamante cuando es considerada la eficiencia de la
transferencia de calor. Si en el disefio de un sistema se requiere optimizar la relacién de la
transferencia de calor respecto a la potencia de bombeo, se debe seleccionar cuidadosamente
la geometria y la velocidad del fluido para un nimero de Re < 150, sin embargo, para un
numero de Re > 150, la forma geométrica de los tubos es un pardmetro de mayor importancia
gue la velocidad del fluido. Para Re > 350, la forma del tubo tienen un mayor efecto en el Nu*,
qgue el producido por la velocidad del fluido.

Por otra parte, E. S. Ahmed, ha realizado estudios numéricos para determinar las
caracteristicas del flujo de fluido como el coeficiente de caida de presion (Pg.), y el coeficiente
de friccion promedio (Cy ), para un haz de tubos con forma de ala en un arreglo escalonado,
en las cuales se insertaron aletas en la parte posterior en la direccion aguas abajo del tubo. El
intervalo de nimero de Re, del lado aire fue de 1.8 x103 a 9.7 x103 [7].

Las aletas empleadas en los tubos tenian diferentes alturas (hy) y espesores (§) que
estan en los intervalos de (2mm < hy < 12mm) y (1.5mm < § < 3.5mm), para el rango de

numero de Re, considerado en el estudio.

El plano esquematico del dominio numérico para el paso del flujo sobre el haz de tubos
es mostrado en la figura 2.6, que consta de 22 tubos de forma de ala, los cuales son distribuidos
a través de tres filas sucesivas. Las dimensiones de la seccidn transversal de los tubos de forma
de ala, son de 1mm de espesor, 22.5mm del diametro circular exterior, para un tubo de cobre
con 305mm de longitud.
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Figura 2.6. Esquema de las condiciones de frontera del dominio numérico [7].

Del estudio se obtuvieron las siguientes correlaciones para Py. y Cr., €n términos del

, h . L 2
nimero de Re y (D—f), gue son calculadas por las ecuaciones 2.1 y 2.2, usando la regresién
eq

potencial, como se muestra:

2
— -1 -2 e hy
P;c =a+b(Rey) " +c(Rey) * +d +e 2.1
Deq Deq
h 2
Crm = a* (Reg)” - <D—f> 2.2
eq

Donde D,, es el diametro equivalente circular. Las correlaciones obtenidas son
aplicables para un intervalo de (1.8x10% < Re, < 9.7 x 103).

Para obtener una mejora con la implementacion del haz de tubos de forma de ala, se
requiere de la eliminacién de las deficiencias del flujo de fluido en ciertas regiones en los tubos,
por lo que en base al estudio numérico se determinaron las regiones deficientes, en las que se
colocaron las superficies extendidas, en tales regiones la separacién del flujo provoca que la
transferencia de calor se de principalmente por medio de la conveccién natural. Con el estudio
numérico llevado a cabo se analizaron diversas caracteristicas del flujo de fluido como: la
distribucion de la caida de presion, y el (s, sobre un haz de tubos de forma de ala, en arreglo

escalonado con diferentes posiciones en el lado aguas abajo del tubo.

El patron formado por el flujo alrededor del haz de tubos fue calculado por medio del
software comercial FLUENT 6.3.26. Los resultados obtenidos indicaron que la unién de las
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aletas longitudinales a la superficie de los tubos en la direccién aguas abajo les permiten actuar
como una cascada de transferencia de calor donde primeramente se trasfiere calor por
conduccion a través de las aletas y posteriormente por conveccién hacia el flujo principal en la
direccion aguas abajo.

Se observd que el AP, aumenta con el nimero de Re, para aletas longitudinales con
diferentes valores de hy, el AP, disminuye con h; para el intervalo de (2 mm<h;f <6 mm),
mientras que no se presentd un cambio significativo del AP, para el intervalo de (6 mm < hy <
12 mm), excepto por un ligero aumento del AP, en el intervalo de (6 mm < hy < 12 mm)
para un numero de Re, = 9700. Se presentaron valores muy bajos AP, en los arreglos con un
h; = 6mm.

El Py, presento valores altos para todos los casos estudiados de hy con un nimero de
Re, = 2000 y el P;. disminuye con el aumento de Re, en el intervalo de (4200 < Re, <
10000) para todos los casos de las aletas examinadas. Valores minimos de Py, se presentaron
en hy = 6mm.

Para un nimero de Reynolds de Re, = 4000, se observé que el P4, disminuye con el h¢
para un intervalo de (2 mm< hf <6 mm), mientras que el P;. aumenta para el intervalo de
(6 mm < hy < 12 mm) con el valor de Re, considerado. Los valores del Py, para un hy =
6mm son menores que para un tubo si aletas, y para un h alrededor del 73% y el 32%

respectivamente.

El valor del Cf ,, disminuye cuando el nimero de Re, aumenta para todos los casos de
las aletas estudiadas. Los resultados del uso de las aletas longitudinales con un hy = 6mm
mostraron que se produce una disminucion del promedio del Cf,, cuando se compara con el
caso de un tubo sin aletas.

La potencia de bombeo (PP) aumenta con el incremento del nimero de Re, para
arreglos con diferentes valores de hs, ademas la (PP) disminuye con un hf en el intervalo de

(2 mm < hy < 6mm), mientras la variacién de la (PP) es despreciable para el intervalo de
(2 mm < hy < 6mm). Valores bajos de la (PP) se presentan para un arreglo con un hy =
emm.

El espesor de la aleta tiene un efecto despreciable sobre el Cf ,, y los valores elevados
del Cs, se presentan para un nimero de Re, = 1850, mientras valores minimos se presentan

para el numero de Re, = 9700.
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El AP, aumenta para el intervalo de (1.5 mm < hy < 2.5 mm), mientras que el AP,
disminuye en el intervalo de (2.5 mm < hy < 3.5 mm) para el rango de numero Re,
considerado, excepto para el valor de nimero de Re, = 1850, donde no se tiene un cambio
significativo de AP, para el intervalo de (1.5 mm < h; < 2.5 mm).

A. Y. Hashim investigd numéricamente el fendmeno de la transferencia de calor y el
flujo sobre siete cilindros con diferente forma, pero con la misma area y el mismo nimero de
Reynolds (Re). El estudio fue llevado a cabo para un nimero de Reynolds entre un intervalo de
200 — 2000. Los resultados dieron a conocer que el efecto de la transferencia de calor y la
caida de presidn son afectados por la forma del cilindro [8].

Por medio de la simulacion se determiné la relacion entre el nimero de Nusselt (Nu), el
angulo del punto de estancamiento (8) y el coeficiente de presion (Cp), las diferentes formas
de los tubos fueron comparadas con el cilindro circular y los resultados mostraron que la
maxima transferencia de calor se presentd en el cilindro del tipo 7 de la figura 2.7.

La figura 2.7 muestra las lineas de corriente alrededor de un cilindro inmerso en un flujo
con un numero de Re = 1500. Se observa que el area de las estelas son diferentes entre los
tipos de cilindros, de la cual en el cilindro tipo 6 se desarrolla el area mds minima de las estelas
generadas en los cilindros, y la maxima drea se presenta en el cilindro 3, ademas se observa que
el vortice se extiende a lo largo de la distancia detras del cilindro 2, también se forma un
pequeiio vortice en frente del cilindro 3 y 4 debido a la gran area de los cilindros. En el cilindro
6 se genera un pequeno vortice sobre el lado superior, debido a la longitud de la pared
horizontal y al flujo que se mueve al flujo principal, y que posteriormente retorna hacia el
cilindro.

Para el caso de la distribucion de temperaturas con un nimero de Re = 1500, se
observd que en los cilindros 1, 2, 5 y 7 hay una regidon en el frente de los cilindros que es
enfriada debido a que el flujo principal barre el fluido caliente cerca del cilindro, las regiones
posteriores de los cilindros presentan altas temperaturas a causa de la separacion del punto de
estancamiento entre los angulos, 8 = 70 y 100.

En el caso del coeficiente de presidon para diferentes formas de los cilindros, se observa
qgue en el cilindro circular en un intervalo de dngulo de 8 = 0~70, la mayor presidn se presenta
en el punto de estancamiento (6 = 0), y posteriormente disminuye en forma gradual a medida
gue aumenta el dngulo. La presion mas alta se presenta en la cara del cilindro 3 (8 = 0~70).
Por otra parte se observa que para todas las formas del cilindro excepto para la forma 5
(cilindro circular) se presenta una curvatura por su forma circular, pero en las otras formas se
forma un dngulo que tiene diferentes valores dependiendo de la forma del cilindro. En la figura
de la izquierda (8 = 70~180) la presidén es baja y aumenta ligeramente para el cilindro 5 y
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aumenta para los otros tipos de cilindros debido a la separacién del flujo y a los vértices
generados detras de los cilindros.

Figura 2.7. Lineas de corriente sobre 7 tipos de cilindros [8].

La distribuciéon de la transferencia de calor local a través de las superficies de los
cilindros para un nimero de Re = 1500 fueron diferentes, la maxima transferencia de calor se
presenta en el drea frontal de todos las formas de cilindros, y disminuye con el aumento del
espesor de la capa limite térmica. La transferencia de calor es minima en la parte trasera de los
cilindros en los tipos (1, 2 y 3), y es debido a las grandes areas de las estelas (area caliente), los
tipos (4 y 7) tienen alta transferencia de calor en la parte trasera debido a la delgada area del
vortice detras del cilindro.

Del estudio se pudo determinar que la forma del cilindro tiene un efecto sobre la
transferencia de calor y la caida de presién. La presién a través del cilindro 5 (cilindro circular)
cambia gradualmente, pero en los otros tipos de cilindros hay un cambio debido a las esquinas
laterales, ademas la caida de presidon aumenta en el area de la parte frontal (6 = 0~90) en el
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tipo 5 alrededor del (42% — 86%), y el area en la parte posterior (8 = 90~180) alrededor del
(14% — 53%).

El promedio de la caida de presidn para el cilindro 5 con respecto a las otras formas es
del (32% — 63%), asi la mdas minima caida de presion se presenta en el cilindro 2. Hay un
aumento de la transferencia de calor en la parte frontal del area en el cilindro 5 alrededor del
(0.4% — 1.6%)

La longitud de la estela en el cilindro 2 es mayor que la de los otros tipos de cilindros,
siendo en el cilindro 6 es el mas pequefio, el ancho de la estala para el cilindro 3 es el mayor
gue los otros tipos del cilindro, y el cilindro 6 fue el del ancho mds pequefio.

2.2.-Caracteristicas de la transferencia de calor y flujo de fluido sobre tubos ovalados y
planos.

Como se menciond anteriormente la forma de los tubos ejerce un efecto en la
transferencia de calor y la caida de presion, por lo que se ha estudiado el comportamiento del
flujo y la transferencia de calor en diversas geometrias. Algunos estudios se han enfocado
especificamente en conocer caracteristicas mas detalladas de los tubos circulares y su similitud
con los tubos planos y ovalados, como T. L. Fullerton, quien realizdé una simulacién en la que
considero tres diferentes formas de tubos, las cuales fueron: redondo, ovalado, y plano [9].
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Figura 2.8. Geometrias de los tubos: (a) redondo; (b) plano: y (c) ovalado [9].

En la figura 2.8 se observan las geometrias de los dominios computacionales
considerado en el estudio. Con el didmetro del tubo redondo se establecid el perimetro de los
tubos ovalados y planos, con el fin de tener la misma darea de transferencia de calor que la del
tubo redondo.
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La simulacién fue realizada para los tres dominios computacionales con la condicidn de
flujo laminar en estado estacionario y bidimensional, para un nimero de Reynolds (Re) en el
intervalo de (50 — 350) y con dos diferentes fluidos con un ndmero de Prandtl de 0.7 y 7.0. En
el estudio se determind la distribucion del factor de friccién y el nimero de Nusselt local, los
cuales fueron usados como parametros de comparacion entre las tres formas de los tubos.

Las figuras 2.9a — 2.9c muestran los perfiles de velocidades de u en la entrada del
dominio computacional de los tubos redondos, planos, y ovalados, con variacién del nimero de
Reynolds. En la figura 2.9d se observa la variacién del factor de friccion con el numero de
Reynolds para las tres geometrias del dominio. Debido a la similitud dinamica que existe para
estos flujos, las graficas del perfil de velocidad para cada una de las diferentes geometrias
representan los resultados para ambos nimeros de Pr = 0.7 y Pr = 7.0. La velocidad u en la
entrada del dominio se normalizo con respecto a la velocidad promedio para el intervalo de
numero de Re estudiado, asi que mientras las magnitudes difieren de Pr = 0.7 a Pr = 7.0, se
mantiene una similitud entre los valores de la velocidad normalizada y el nimero de Reynolds
para los puntos analizados.

En las graficas de los perfiles de velocidad se observa una simetria del flujo alrededor de
la linea central longitudinal para cada dominio. Para el caso del tubo redondo con un numero
de Re > 100, se presentan valores negativos de la velocidad normalizada en la entrada cerca
de la linea central del dominio, lo cual es un indicador del impacto generado por la estela desde
la posicién aguas arriba del mdédulo. Este efecto es también se presenta para los casos de los
tubos planos, sin embargo, sélo se observa en un intervalo de nimeros de Re > 350. En el caso
de los tubos ovalados, cuando el numero de Re incrementa, las velocidades negativas
normalizadas se presentan para un nimero de Re > 200.

Se observd en perfil comin de los perfiles de velocidad normalizada de las tres
geometrias que cuando el nimero de Re aumenta, en la figura 2.9a se observa que los perfiles
de velocidad para un nimero de Re > 200 son eventualmente idénticos. En el caso del tubo
ovalado, la figura 2.9c muestra el mismo efecto para un nimero de Re > 250, ademas se
determind que este efecto prevalece en menor medida para el caso del tubo plano, tal como se
observa en la figura 2.9b.

De los perfiles de velocidad también se puede observar que la velocidad adquiere
valores minimos a lo largo de la linea central para las tres configuraciones de tubos. La
aceleracion del flujo en el canal entre la superficie de los tubos genera un aumento con valores
maximos de velocidad en esta region, por lo que se determina un punto de velocidad maxima
alrededor de la linea central, y otro debajo de la linea central, para todos los casos.
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Figura 2.9. Perfiles de velocidad para Pr=0.7 y Pr=7.0 (a) tubo redondo; (b) tubo plano; (c) tubo ovalado, y (d)
factor de friccion para la tres geometrias de los tubos.

Para numeros de Re altos, es mas significativo el efecto de la estela aguas, ya que

produce un aumento en la velocidad negativa que es mayor a lo largo de la linea central. En la

figura 2.9d se muestra la grafica del factor de friccion contra el niumero de Re para los tres

dominios de las geometrias. Se observa que el factor de fricciéon disminuye con el aumento del

nimero de Reynolds, ya que en el flujo el aumento de los valores del nimero de Reynolds

provoca que las fuerzas inerciales dominen a las fuerzas viscosas.
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La figura 2.9d también muestra que para un nimero de Reynolds dado, el factor de
friccion del tubo redondo es el mas alto, seguido por el factor de friccion del tubo ovalado y
después por el factor de friccion del tubo plano. El tamafio del area de recirculacion en la
direccion aguas abajo de cada tubo es impactada por la separacidn del flujo y su reinsercién.

Las relaciones de bloqueo para los tubos redondos, el ovalado, y el plano fue de
0.5,0.35y 0.22, respectivamente. La diferencia entre las relaciones de bloqueo junto con la
diferencia en la forma general de los tubos conduce a altos factores de friccion para el tubo
redondo, en base a los resultados obtenidos se concluyé que la eficiencia del tubo redondo es
mayor desde el punto de vista de la transferencia de calor, sin embargo, si se considere la
transferencia de calor y la potencia de bombeo, entonces el tubo plano o el ovalado pueden ser
una mejor eleccion.

2.3. Efecto de las dimensiones en los tubos planos

Se han planteado diversas investigaciones numéricas y experimentales sobre los perfiles
de los tubos planos, en las que se observa el efecto que produce su geometria al intercambian
calor, un estudio realizado por Zhukova menciona los diferentes enfoques utilizados al
generalizar los métodos de calculo con que se obtiene resultados sobre la transferencia de calor
promedio y el arrastre aerodindmico de un tubo de forma ovalada plana, en el que se
plantearon diferentes relaciones de didmetro [10]. La metodologia se basé en la
experimentacion de la transferencia de calor promedio y el arrastre que ejerce un tubo de
forma plana con diferentes relaciones de didametro y sometido a un flujo cruzado (Fig. 2. 10).

En el estudio experimental la relacion de bloqueo del canal fue de K; = 0.22 y el grado
de turbulencia del flujo a la entrada fue del 5.5%. Para la validacion de los resultados obtenidos
el tubo de forma plana fue comparado con un tubo de forma redonda de un didmetro de d =

e Y
O I
d,

20 mm.

N\

Figura 2.10. Parametros de los tubos sometidos a diferentes configuraciones.
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2.3.1.- Determinacion de la dimensién del diametro transversal d,(menor).

Cuando se determina el numero de Euler no se incluye el didametro del tubo de forma
explicita, sin embargo en base a los resultados presentados en la figura 2.11, se observa que el
arrastre del tubo de forma plana con una relacién de didmetros d,/d, = 2.075, que es menor
que la relacion d,/d, = 1.425, para ambos métodos; el experimental y la simulacién numérica.
Por lo tanto, se asume que hay un cambio no lineal en el arrastre con un aumento de la relacién
de diametros (d,/d;), con lo que se puede establecer una relacién de didmetros en la que el
arrastre serd minimo.

{Eu

0.15

| N‘@M
0.14

| [ ] L
mn
B 8 o"eee
m,{-1
® .02
A -A-.3
] Recfz
0.05 +———————————
2000 5000 10000 15000 20000

Figura 2.11. Numero de Reynolds R ,contra el nimero de Euler Eu (a): 1) Tubo de forma plana d,/d, =
1.425; 2) Tubo de forma plana d,/d, = 2.075; 3) Tubo de forma plana d,/d, = 2.625. (Los simbolos solidos
son en base a datos experimentales, y los vacios a los numéricos) [10].

Usando el didmetro menor de un tubo de forma plana como una dimension
determinante, es posible estimar la relacién éptima de didmetros del tubo de forma plana, en
la que la transferencia de calor es maxima, mientras el arrastre es minimo. Los resultados
generalizados mostraron que cuando se usa el didmetro menor (d,), se establece una relacion

" . . d
Optima de didmetros en el intervalo d—1 = 2.25 — 2.55.
2

2.3.2. Determinacion de la dimensién del diametro equivalente d,,

Considerando un segundo enfoque, cuando el diametro equivalente d,, es tomado
como un determinante de la dimensiones (d., = 4F /p). Los resultados en forma generalizada
en términos del didmetro equivalente son mostrados en la figura 2.12. Se observa que el
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comportamiento del cambio en el arrastre sigue siendo el mismo que el de la figura 2.11, ya
qgue el nimero de Euler Eu es determinado sin usar las caracteristicas de las dimensiones

geométricas.

700 -
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100 e ——
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Figura 2.12. Transferencia de calor promedio contra el numero de Reynolds Redeq: 1) tubo redondo; 2) tubo

plana, d,/d, = 1.425; 3) tubo forma plana d;/d, = 2.075; 4) tubo forma plana, d,/d, = 2.025; 5) tubo
forma plana d;/d, = 3.4. (Los simbolos solidos son en base a datos experimentales, y los vacios a los

numeéricos) [10].

2.3.3 Determinacion de la dimension del didmetro longitudinal d;(mayor)

Este tercer enfoque usa el didmetro mayor d;de tubo plano para determinar las
dimensiones, el cual es ampliamente usado para generalizar la transferencia de calor promedio
de un cilindro eliptico. La figura 2.13a y 2.13b muestran los resultados generalizados en
términos del diametro mayor d;, cuando se determinan las dimensiones geométricas mediante
este enfoque, la transferencia de calor del cilindro circular es menor que la del tubo de forma

plana.
300- .
'4l’q ae
o™
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a) 5
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| Figura 2.13a. Transferencia de calor promedio Nug, : (1) tubo redondo; (2)- tubo de forma plana, d,/d, = 1.425;
(3) tubo de forma ovalada d,/d, = 2.075; (4) tubo de forma plana d,/d, = 2.625; (5) tubo de forma plana,
d,/d, = 3.4; (6)- ecuacion de similitud [10].
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Figura 2.13b. Numero de Eu contra el nimero de Reynolds Re, : 1- tubo de forma plana, d,/d, = 1.425; 2-
tubo de forma plana d; /d, = 2.075; 3- tubo de forma plana d, /d, = 2.625. (Los simbolos solidos son en base a
datos experimentales, y los vacios a los numéricos) [10].

Si el régimen de transicidn se considera la estela detras del tubo redondo, se observa
gue la dispersién formado en la parte trasera de la capa limite aumenta, el nivel de esfuerzos
de Reynolds crece, y la longitud promedio de la zona de desarrollo de la recirculacion
disminuye. Esto es debido a la inestabilidad desarrollada en los esfuerzos de las capas
separandose en ambos lados del cuerpo.

Como la forma de un tubo plano tiene una parte planay el flujo llega a ser mas laminar después
de la primera separacién en el lugar de la unién a la salida del tubo, la frecuencia de
desprendimiento de los vértices de Von Karman sera proporcional a Re*, donde k es menor a
la unidad. Con lo que se concluyd que la transferencia de calor promedio es dependiente de la

frecuencia de desprendimiento de los vértices y asi se obtiene un valor de Re3/2.

2.4.- Caracteristicas de los bancos de tubos planos

T. A. Tahseen ha realizados diversos estudios numéricos y experimentales sobre los
bancos de tubos planos, en uno de los estudios numéricos predice la transferencia de calor y la
caida de presién para una configuracion de tubos planos en linea y en escalén sometido a un
flujo cruzado, mediante la técnica de una red neuronal artificial. El numero de Reynolds vario
en el intervalo de 10 — 320 [11].

En la simulacién el arreglo del banco consta de cuatro tubos planos isotérmicamente
calentados en una fila. Los tubos planos tienen dos didmetros, el transversal d;, y el
longitudinal d;, y la condicidn de frontera de la temperatura de la superficie de los tubos T es
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colocada en direccién a la velocidad u;,, con una entrada uniforme a la corriente libre de
temperatura Tj, en los arreglos en linea. La relacion longitudinal del didametro del paso menor
P, = P;/dr fue de 3.0 y 6.0, mientras la relacion transversal del didametro del paso menor fue
de Py =P,/dy = 2.5,3.5,y 4.5. La configuracién del flujo y los campos calculados en el flujo
sobre un banco de tubos planos en linea son mostrados en la figura 2.14.
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Figura 2.14. Banco de tubos planos en linea: (a) Arreglo del tubo y dominio computacional, (b) Esquema del
sistema del mallado computacional [11].

En una investigacién experimental realizada por M. Ishak, se identifican las
caracteristicas de la transferencia de calor y la caida de presidn del flujo de aire en un banco de
tubos planos en configuracidon escalonada y sometida a un flujo cruzado en régimen de flujo
laminar con conveccion forzada [12].

La experimentacion fue realizada sobre un arreglo de tubos planos de aluminio, con un
diametro menor de 10 mm y un didmetro mayor de 18.5 mm, con un espesor del tubo de
1 mm. El didmetro hidraulico exterior fue de D;, = 13.5 mm, y una longitud total de 200 mm,
en el que se insertaron calentadores eléctricos dentro de los tubos para simular el flujo de calor
originado por un fluido caliente. Para todos los arreglos se colocaron cuatro filas en la direccién
del flujo externo sobre todos los tubos, como se muestra en la figura 2.15.

41
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Figura 2.15. Configuracidn en escaldn del banco de tubos planos.

En la experimentacidn realizada la velocidad del aire vario entre 0.6 — 1.0 m/s vy el
numero de Reynolds de 373 — 623. La densidad de flujo de calor total de calor suministrado en
los tubos fue cambiando de 967.92 — 3629.70 W /m?. En la figura 2.16 se puede observarse
gue el nimero de Nu aumenta cuando se incrementa el nimero de Re para todos los valores
de densidad de flujo de calor de calor suministrados, que se debe a la diferencia de
temperaturas entre la superficie caliente del tubo y el flujo de aire a medida que aumenta el
nimero de Re, ademas, el tiempo de contacto entre el flujo de aire y la superficie caliente de
los tubos no es la suficiente y disminuye produciendo un incremento en el niumero de Re. Por
otra parte se observd que el numero de Nu aumenta casi linealmente cuando se amplia el
nimero de Re. La variacién en el nimero de Nu con el densidad de flujo de calor de calor
suministrado para diferentes corrientes libres es graficado en la figura 2.17. La figura muestra
qgue el aumento del niumero Nu es casi lineal respecto al suministro del flujo de calor total,
ademas el numero de Nu aumenta con un incremento en la velocidad del flujo de la corriente
libre.

30

—_———— = 2
= L th{’As 3629.70 W/m

= H
thalfAs 2258.58 W/m

—_—— . = 2
era{AE_ 967.92 W/m

4 -

12 |
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Figura 2.16. Efecto de Re sobre Nu, con diferentes suministros de densidades de flujo de calor
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Figura 2.17. Efecto del flujo de calor total por unidad de area sobre Nu con diferentes corrientes de velocidad
de aire [12]

Se observd que el nimero de Nu aumenta con el incremento del nimero de Re
mediante la ley de los exponentes. La relacion entre ellos es determinada como:

Nu = C; X Re?

Donde C; y C, son los coeficientes de la curva de ajuste como se enlista en la tabla 2.1.
Tabla 2.1. Coeficientes de la curva de ajuste para el calculo de las ecuaciones (2)

Densidad de C, C, R?
flujo de calor de
calor (W/m?)

967.21 0.061 0.900 0.989
2258.48 0.440 0.610 0.988
3629.70 1.584 0.422 0.985

Un estudio numérico mas fue realizado por H. M. S. Bahaidarah, el cual consta de una
simulacién de un haz de tubos usados en aplicaciones de intercambio de calor en configuracion
lineal y escalonada [13].

En el que se estudiaron los efectos de varios parametros independientes, tales como el
numero de Reynolds (Re), nimero de Prandtl (Pr), la relacion de longitud (L/Da) y la relacion
de altura (H/Da) sobre la caida de presién y la transferencia de calor. De la simulacién se
observé que el flujo alcanza la condicidn periddica de flujo completamente desarrollado aguas
abajo a partir del cuarto modulo. La caida de presidon no adimensional disminuye cunado hay un
aumento en el numero de Reynolds. En forma general, el nimero de Nusselt promedio crese
con el aumento del nimero de Reynolds. Los resultados para un numero de Pr = 7.0 indican
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gue hay un aumento significativo en el cdlculo del nimero de Nusselt promedio cuando estos
son comparados con un numero de Pr = 0.7. Para tener una mayor eficiencia en la
configuracion en linea es preferible tener bajas relaciones de altura (H/Da = 2), y altas
relaciones de longitud (H/Da = 6), debido a que proporcionan una tasa de transferencia de
calor mas elevada para todos los numeros de Reynolds, excepto para los valores mads bajos de
numero de Re = 25.

En el estudio se observé un mejor desempefio en la configuracién escalonada que en la
configuracion en linea, cuando se considera la transferencia de calor, ademas, desde el punto
de vista de la transferencia de calor, los bancos de tubos circulares equivalentes se
desempefian mejor que los bancos de tubos planos, sin embargo, la relacion de eficiencia de la
transferencia de calor es siempre mayor que 1, lo que significa que desde el punto de vista de la
caida de presion los bancos de tubos planos se desempeiian mejor que el equivalente de un
banco de tubos circulares.

T. A. Tahseen presentd un estudio numérico sobre la transferencia de calor por
convecciéon forzada a través de tres tubos planos en linea confinados en un canal [14]. El
sistema fue calculado usando el método de volumen finito. Se impuso un flujo de calor
constante sobre la superficie de los tubos. El intervalo de la relacién longitudinal y el transversal
(S./Ds) considerado fue de 2.0 — 4.0, un niumero de Reynolds que varia dentro del intervalo
de 25 — 300, y un numero de Prandtl de 0.7. La intensidad de la transferencia de calor entre la
superficie de los tubos y el flujo de aire aumenta cuando se eleva el nimero de Reynolds y la
relacion de paso diametral.

En el estudio se observd que el desarrollo de las isotermas disminuye con el aumento
del nimero de Reynolds, también se encontré que la regidn de recirculacién del flujo aumenta
cuando se eleva el nimero de Reynolds. Por otra parte se determind que el promedio del
nimero de Nusselt aumente con el incremento del nimero de Reynolds, ademas de que el
maximo valor del nimero de Nusselt se presenta en el primer tubo en comparacion con los
otros tubos.

Por su parte T. A. Tahseen se investigd en forma experimental la transferencia de calor
con conveccion forzada y el flujo de aire alrededor de un banco de tubos planos en linea [15].
En la experimentacidn se realizaron mediciones sobre dieciséis tubos en la direccion del flujo;
con cuatro filas de tubos, tres velocidades de aire (0.6,0.8,y 1.0 m/s) y con numeros de
Reynolds de Rep, = 527,703 y 880. El suministro flujo de calor en todos los tubos fue de
967.92,2258.48,y 3629.70 W/ m?2. Los resultados del estudio indicaron que el promedio del
numero de Nusselt para todos los tubos aumenté de un 23.7 — 36.7 % con el numero de
Reynolds que vario de 527 — 880 para un densidad de flujo de calor de calor establecido;
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también el nimero de Nusselt promedio aumento del 11.78% — 23.75% para un flujo de calor
que vario de 967.92,2258.48 y 3629.70 W /m?, con un ndmero de Reynolds de Re = 703.
Ademas, se observé que la caida de presion disminuye con el incremento del nimero de
Reynolds. Derivado del estudio se formuld una correlacién del nimero de Nusselt con el
nimero de Reynolds Nu = 0.242 x Re%792,

Mediante la aplicacidon de la dinamica de flujo computacional sobre flujo de fluido en
forma bidimensional, se pueden predecir las caracteristicas de la caida de presion y la
transferencia de calor de un modelo de flujo laminar y turbulento sobre un banco de tubos
planos con una configuracion escalonado [16].

En la simulacidon de Z. S. Abdel-Rehim se estudid el efecto de la relacién de aspecto

H/D . . s . .
(L/LD) sobre la caida de presidn, la temperatura, y los contornos de velocidad para un flujo

laminar y turbulento sobre un banco de tubos escalonados. Los resultados mostraron que
cuando el numero de Reynolds aumenta la velocidad es maxima en el canal formado por las
paredes inferior y superior de los tubos.

La velocidad usada en la simulaciéon fue de 1.0 m/s, que es un valor tipico para la
velocidad del aire para un diametro del tubo de 0.05m con aplicaciones de recuperacién de
calor. En aplicaciones de recuperacién de calor el flujo de gas sobre los tubos debe ser una
corriente caliente. La temperatura aproximada del flujo de aire se ubica a 300K, y la
temperatura de las paredes interiores de los tubos se establecié a 400K.

Los contorno de caida de presién para el flujo turbulento con el nimero de Re para

. . H/D .
diferentes relaciones de aspecto (L/LD) es mostrada en la figura 2.18. Se nota que cuando la

. H/D , .. . I
relacion de aspecto (L/LD) aumenta la caida de presiéon normalizada disminuye. Los altos

valores de la distribucidn de la caida de presidn son por lo general registrados cerca del inicio
de la superficie externa de todos los tubos en todos los casos.
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Figura 2.18 Contornos de caida de presidon para flujo turbulento con un nimero de Re para diferentes

relaciones de aspecto (IZ%) [16]
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Un estudio térmico e hidraulico por medio de CFD, fue desarrollado por G. Singh, & G.
Sachdeva, en el que se simulo un intercambiador de calor de tubos con aletas planas y
redondas en arreglo escalonado, para modelos de flujo laminar y turbulento [17].

El problema fue simulado para diferentes tasas de flujo masico en un intervalo de
numero de Reynolds de 330 — 7200 con el fin de determinar la caida de presién y el nimero
de Nusselt, asi como también para calcular los pardmetros como el factor de friccion y el factor
de Colburn.

Las caracteristicas consistian en agua a 333 K fluye a través de los tubos de cobre,
mientras hay un flujo de aire a 278K a través del intercambiador de calor en el intervalo de
velocidad de 0.3 — 6.2 m/s. Las condiciones de flujo periddico son aplicadas en la entrada y la
salida. Se seleccionaron los modelos laminar y turbulento (k — €) para estudiar la variacién de
los parametros del flujo.

Los resultados mostraron que el factor de friccién para la configuracién del tubo
redondo son siempre mayores durante el intervalo del nimero de Reynolds, en comparacion
con la configuraciéon de tubo plano que indicdé que el factor de friccion perdido es
comparativamente altos en los tubos redondos. La obstruccion al flujo del aire es mas alta en la
configuracion de aletas de los tubos redondos que en la de los tubos planos. Ademas, el
continuo movimiento convergente — divergente del flujo de aire entre las placas paralelas a
través de los tubos es considerado también una causa de las pérdidas de presion. El
espaciamiento de las aletas fue muy reducido, lo que muestra la alta caida de presién para la
configuracion de los tubos con aletas.

Del estudio se observé que para el modelo de flujo turbulento el factor de friccién para
el tubo plano fue el 13% — 17% mayor que para los tubos redondos, para un intervalo de
numero de Re = 330 — 1300, mientras que entre un intervalo de Re = 2900 — 7200 el factor
de friccion para el tubo redondo fue del 40% — 45% mayor que para los tubos planos.

El factor de Colburn para el modelo de flujo laminar para el tubo plano fue del 25% —
35% mayor entre un intervalo de Re = 330 — 1300, mientras que entre el intervalo de Re =
2900 — 7200, se exhibe casi el mismo resultado, a pesar de que la variacion es limitada entre
el 6% — 10%.

La variacién del factor de Colburn para el modelo de flujo turbulento para el tubo plano
fue del 25% — 31% mayor entre un Re = 330 — 1300, mientras que entre un Re = 1300 —
7200, esta variacion es limitada dentro del 13% — 23%.

En el caso del modelo de flujo laminar entre el intervalo de nimero de Reynolds de
Re = 330 — 1300, se observd una pequena regiéon de flujo en la parte trasera, al igual que una
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zona de recirculacion después de cada fila de tubos, mientras que en el caso de Re > 2900 se
reduce la zona de recirculacion, aunque la intensidad de la recirculaciéon en estas regiones
pueda aumentarse.

La variacion del factor de friccion y el factor de Colburn para la configuracién de tubo
con aleta redonda durante el régimen de flujo laminar es mejor simulada por el modelo de flujo
laminar y para el régimen de flujo transitorio y turbulento; la variacién es mejor a pesar de que
es un modelo de flujo turbulento. Las pérdidas por friccion debida a la formacién de zonas de
recirculacion y la formacidn de estelas después de cada fila de tubos en los tubos redondos son
observadas con una mayor intensidad que para los tubos planos.

La transferencia de calor en la parte inicial del tubo redondo es mayor debido al
desarrollo del fendmeno de la capa limite, y también la transferencia de calor es mayor hacia la
parte frontal del tubo debido a la formacidn del sistema de vértices de herradura.

La realizaron de simulaciones numéricas en estado transitorio para el flujo de fluido y la
transferencia de calor sobre un banco de tubos planos para ambas configuraciones, en linea y
en escalén fueron realizadas por N. Benarji, con las siguientes condiciones de frontera:
isotérmica e isodensidad de flujo de calor [18].

Mediante las simulaciones se observé el efecto del nimero de Reynolds, el nimero de
Prandtl, la relacién de longitud, y la relacién de altura, sobre el nimero de Nusselt, y la caida de
presién adimensional. Se propusieron correlaciones para la caida de presidon y el niumero de
Nusselt, y se determind la configuracién éptima.

Las correlaciones se desarrollaron como funciones del nimero de Reynolds, la relacidn
de longitud (L/D,), y la relaciéon de altura (H/D,) para un banco de tubos con diez filas para
ambas configuraciones; en linea y escalonada, y con condiciones de frontera isotérmica.
Usando multiples regresiones lineales. La forma general de las correlaciones es:

H\C/L\%

Nu=aReb (D—a) (D—a> 2.3
H\? / L\"

Dp =eRef (D—a> (D—a> 2.4

El objetivd principal fue el encontrar una configuracién éptima desde el punto de vista
de la trasferencia de calor y la caida de presiéon, mediante la seleccidon y uso de graficos de
Pareto se determind la configuracidon éptima. En base a este criterio, algunas configuraciones
han sido seleccionadas como las éptimas para ambas configuraciones, en linea y escalén. La
configuracién optima en linea presenta una relacion de altura de (H/D, = 4) y una relaciéon de
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longitud de (L/D, = 4,5,6), y para la configuracién escalonada una relaciéon de altura de
(H/D, = 5) y una relacion de longitud de (H/D, = 5, 6,7), con lo que se consigue obtener los
maximos valores de transferencia de calor y la mas minima caida de presién.

Para muchos de los casos existe la condicion de flujo completamente desarrollado
desde el punto de vista de la transferencia de calor y la caida de presién. Con agua, para
algunos casos, la condicion de flujo completamente desarrollado no es alcanzada con la
condicidn de frontera de isodensidad de flujo de calor.

La configuracién en linea funciona mejor que la configuracion escalonada para muchos
de los casos, desde el punto de vista de la transferencia de calor. Al mismo tiempo, los valores
de la caida de presién adimensional son mayores para la configuracion en linea que para la
configuracion escalonada.

A. J. Shareef & A. A. Ramadhan estudiaron la relacién de longitud (L/D,) vy la relacion
de altura (H/D,) para un intercambiador de calor de tubos planos en un arreglo en linea y en
escaldn, sobre la transferencia de calor por conveccion forzado y el coeficiente de friccién
mediante un programa numérico con el software Fluent - CFD [19].

La simulacién se realizé a través de una geometria compleja (tubo plano), que fue
creada en un modelo bidimensional y mallada con el software Gambit. Se estudiaron los
efectos de varios pardmetros independientes como el nimero de Reynolds (Re = 100 —
8000), la relacidén de longitud (L/D, = 5,6,7), y la relacién de altura (H/D, = 2,3,4), sobre
el coeficiente de friccidon y la transferencia de calor.

Los resultados mostraron que con el aumentando de las relaciones de (H/D,) y (L/D,)
se conduce a la disminuciéon del coeficiente de friccion y el mejoramiento del nimero de (Nu),
con una relaciéon de (H/D, = 2) para todos los valores de (L/D,), en el arreglo en linea y con
valores de las relaciones de (H/D, = 2, H/D, = 5) para la configuracion escalonada.

En el analisis del coeficiente de friccidn las figuras 2.19,2.20 muestran el efecto del flujo
del nimero de Reynolds (100 — 8000) para el arreglo en linea y escalonado, para relaciones
de altura y longitud de (H/D, = 4, L/D, = 6). Se presenta un alto coeficiente de friccién en
la primera columna de los tubos planos (WU1,WL1) y un bajo coeficiente de friccién en la
cuarta columna del tubo plano (WU4, WL4).

Cuando aumenta el numero de (Re), el coeficiente de friccion superficial se incrementa
alcanzado el valor del coeficiente de friccion del flujo turbulento, que es aproximadamente es
el mismo para todas las columnas.
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Figura 2.19. Efecto del niumero de Reynolds sobre el coeficiente de friccion de superficie a lo largo de una

seccién transversal de un banco de tubos para un arreglo en linea, (Di = 4,Di =6,100 < Re < 8000)
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Figura 2.20. Efecto del numero de Reynolds sobre el coeficiente de friccion de superficie a lo largo de una

seccién transversal de un banco de tubos para un arreglo en escaldn, (Di = 4,Di =6,100 < Re < 8000)
a a

Cuando la relacion de altura aumenta (H/D,) vy la relacién de longitud también (L/D,),
el valor de coeficiente de friccién disminuye debido al aumento de la distancia entre los tubos
del intercambiador de calor que conduce facilmente a la circulacion del flujo de fluido y a una
baja caida de presién.

- :\\‘ Arreglo en Linea / e i gy ‘ L) Arreglo en Escalon D

Figura 2.21. Campo de vectores de velocidad en arreglo en linea y escalonado en Re = 8000




Capitulo Il Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

La figura 2.21 indica el perfil de vectores de velocidad, los vértices producidos al final de
los tubos aumentan conforme el nimero de Reynolds (Re) se incremente.

Un estudio para predecir la transferencia de calor y la caida de presidn de una
configuracion de tubos planos en linea en flujo cruzado usando un sistema adaptivo de
interferencia neuronal difusivo (ANFIS — adaptive neuro — fuzzy interference system), fue
presentado por T. A. Tahseen [20].

La simulacion fue realizada en el intervalo del nimero de Reynolds de 10 — 320. Se
realizaron tres diferentes configuraciones geométricas; el paso longitudinal para pequefias
relaciones de didmetro 2,4,y 6, al igual que cuatro diferentes configuraciones geométricas de
paso transversal para pequefias relaciones de didametro entre el intervalo de 1.5 — 4.5. El
numero de Prandtl se establecié en 0.71.

La precision entre los valores numéricos y los resultados del modelo ANFIS fueron
obtenidos con un error promedio relativo para el nimero de Nusselt promedio y para la caida
de presion, que del 1.9% y 2.97%, respectivamente. Por lo tanto con el modelo ANFIS se
puede predecir la eficiencia de los sistemas térmicos en aplicaciones de ingenieria, incluyendo
el modelo del haz de tubos para el analisis de la transferencia de calor y la caida de presién.

Mallikarjuna, V. Seshadri & V. B. Raghu realizaron una simulacidn numérica en tres
dimensiones con flujo turbulento en un intercambiador de calor de aletas de tubos planos y
redondos que tienen dos filas en arreglo escalonado, en el que se determinaron las
caracteristicas del flujo de fluido y la transferencia de calor usando el software ANSYS Fluent 14
[21].

La simulacion fue llevada a cabo para el intervalo de velocidades con un nimero de
Reynolds de 330 — 7000 y el dominio mencionado es realizado con todos los modelos del flujo
en estado estacionario. En la simulacidn el dominio de los tubos redondos y planos fue
simulado para el flujo turbulento del lado de las aletas usando el modelo k — € para diferentes
pasos de aletas y temperaturas de aletas. Las figuras 2.22 son los contornos de presion
simulados, los de velocidad y temperatura para el dominio del flujo del tubo plano con un paso
de aletas de 2.24 mm y para una velocidad de entrada de 5.4 m/s.
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Figura 2.22 Contorno de presidn, velocidad y temperatura para el tubo plano [21]
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Del estudio Mallikarjuna, Seshadri y Raghu concluyeron que para ambos dominios del
tubo redondo y el plano con todas las configuraciones geométricas simuladas, el factor de
Colburn j varia inversamente con la velocidad de aire a la entrada. La transferencia de calor es
mayor con un aumento del espaciamiento entre aletas para ambas tubos.

Por otra parte, la caida de presidn a través del tubo es mayor con un minimo
espaciamiento, en contraste a la caida de presién de una menor, que se debe a una menor
intensidad de la turbulencia en los tubos planos, ellos exhiben ligeramente un menor factor de
Colburn j, debido a un mayor tiempo de exposicion en el area del tubo en el que aumenta la
temperatura de aire en el lado de la aleta que es comparable con el de los tubos redondos. A
elevadas temperaturas de las aletas se origina un mayor factor de Colburn j y una mayor caida
de presién a través de los tubos, aunque la temperatura de la aleta afecte la caida de presiéon
en menor medida.

Una simulacién numérica en estado estacionario de la transferencia de calor y el flujo de
fluido sobre un banco de tubos planos en configuracion escalonada para determinar la
temperatura constante en la superficie, fue realizada por [22].

Los resultados fueron obtenidos usando el método de volumen finito (FVM) y la técnica
de coordenadas de cuerpo ajustado (BFC). Las relaciones transversales (S;/Ds) del paso del
didmetro inferior fueron 3.0,4.0,y 6.0. Los valores de niumero de Reynolds usados fueron
10,20,60,80 y 100, y el numero de Prandtl fue de 0.7. De la simulacion se encontré que la
intensidad de la transferencia de calor entre la superficie de los tubos del flujo de aire aumenta
con el aumento del numero de Reynolds y aumenta la relacién del paso de diametros.

Del estudio se observd que la transferencia de calor en el primer tubo es siempre menor
gue la del segundo tubo, las isotermas disminuyen con un aumento del nimero de Reynolds, la
region de recirculacién de flujo aumenta con el incremento del niumero de Reynolds, el
nimero de Nusselt promedio del flujo de aire aumenta con la elevacién del nimero de
Reynolds. Finalmente, cuando el paso transversal se amplia, el nimero de Nusselt promedio
aumenta para cualquier nimero de Reynolds.

2.5.-Aplicaciones.

El campo de aplicacién de los intercambiadores de calor abarca amplios sectores, tales
como el alimenticio, quimico, automotriz, aeroespacial, y muchos otros, por lo que se han
desarrollado infinidad de aplicaciones, y por cdmo se muestro anteriormente cada vez se
realizan estudios mas profundos que buscan alternativas tales como el uso de geometrias para
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el disefio de nuevos intercambiadores de calor, por ejemplo T. Matsuda et al, desarrollaron un
nuevo tipo de intercambiador de calor de tubos planos de aluminio para una unidad de bomba
de calor externa con el fin de improvisar en la eficiencia energética de los sistemas de bombeo
de calor [23].

Cuando se aplica el intercambiador de calor de tubos planos a unidades de bombas de
calor externas, es complicado llegar a obtener una buena condensaciéon en el drenado del
aceite, una alta eficiencia durante la acumulacion de escarcha, y una distribucidon de
refrigerante.

Con el fin de lograr la misma condensacién del drenado del aceite y una alta eficiencia
durante la acumulacién de la escarcha como con un intercambiador de calor convencional de
tubos redondos, los tubos planos fueron insertados en un nuevo diseifio de aletas planas con
contornos o recortes elipticos.

En la condicién de operacion en seco las figuras 2.23 y 2.24 muestran los resultados
experimentales del coeficiente de transferencia de calor del lado aire & y la caida de presion
AP,;, a la velocidad del aire para la condicion de superficie himeda. Cuando la velocidad del
aire es de 1.5 m/s, el coeficiente de transferencia de calor del lado aire & del intercambiador
de calor de tubos planos es 15% mayor que el de un intercambiador de calor convencional.

El ¢, del intercambiador de calor de tubos planos es mayor que el de un intercambiador
de calor convencional a causa de la alta eficiencia de las aletas debido a la baja resistencia de
contacto en las conexiones soldadas entre la aleta y la tuberia. Cuando la velocidad del aire es
1.5m/s, la caida de presion AP,;,- en el lado aire del intercambiador de calor de tubos planos
es 9% mas pequefa que la de un intercambiador de calor convencional. Esto se debe a que la
seccion transversal minima del intercambiador de calor de tubos planos es mayor que el de un
intercambiador de calor convencional de tubos redondos.
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De la experimentacion se observd que el coeficiente de transferencia de calor del lado
aire X, del intercambiador de calor de tubos planos fue 15% mayor, y el AP del
intercambiador de calor de tubos planos fue 9% menor que el del intercambiador de calor
convencional para la condicién de seco.

La relacion AP,.;/APgr, para el intercambiador de calor de tuberia plana es mas
pequefia que la de un intercambiador de calor convencional con aletas no hidrdfilas, y
equivalente a un intercambiador de calor convencional con aletas hidréfilas. La caida de presion
del lado aire AP del intercambiador de calor de tubos planos es mas pequeia que la del
intercambiador de calor convencional para la condicidn con escarcha.

La variacién del coeficiente de distribucién del refrigerante para el intercambiador de
calor de tubos planos es 7% y no fue influenciado por el cambio de la tasa de flujo masico. La
condensacion AyK del intercambiador de calor de tubos planos es 32% mayor que la del
intercambiador de calor convencional. La evaporacién AyK del intercambiador de calor de
tubos plano fue 36% mayor.

Otro ejemplo de aplicacién es el realizado por U. Ahrend, A. Hartmann & J. Koehler, en
el que mediante el método de absorcion de Amonio (AAM), que se basa en la analogia entre la
transferencia de calor y de masa, describieron un nuevo enfoque de calibracidn para el [24]. El
proceso de experimentacién se realiza a través del uso de una pared estableciendo la
correlacién de la transferencia de calor para la entrada hidrodinamica y térmica en los canales
de una placa paralela. Este enfoque de calibracion es aplicado a las mediciones de transferencia
de calor en intercambiadores de calor compactos con tubos planos inclinados y aletas planas en
un Regp = 3000. Se encontré que dispositivo muestra consistentemente un alto nimero de
Nusselt global que en comparacion con los intercambiadores de calor de tubos redondos.

El método AAM se basa en la analogia entre la transferencia de masa y calor. El método
utiliza trazas de amonio que son mezcladas dentro del flujo de gas a través del modelo del
intercambiador de calor. La superficie de transferencia de calor es cubierta por un papel filtro
adecuado que es mojado por una solucidon acuosa de MnCl,. Al amonio es absorbido y
reacciona con la solucién quimica conduciendo a la formaciéon de éxido de manganeso café
MnO, que resulta en una coloracidon inmediata del papel filtrante. La intensidad de la
coloracion es una medida de la transferencia de masa.

La figura 2.25 muestra el modelo del intercambiador de calor, este disefio puede ser
empleado al usar componentes primarios de un intercambiador de calor como tubos
refrigerantes al inducir un fluido secundario moverse y mezclarse, obteniendo un mejoramiento
en la transferencia de calor. Este hecho es interesante, porque el mejoramiento de la
transferencia de calor no sdlo se concentra en las aletas. La densidad de aletado podria por lo
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tanto ser reducida con lo que se impide que el intercambiador de calor sea usado como un
evaporador de retencién del agua condensada. Los tubos inclinados también facilitan el drenaje
del agua. Esto puede ademas mejorar la eficiencia inferior de los intercambiadores de calor de
tubos planos comparados con los intercambiadores de calor de tubos redondos bajo Ia
condicién de humedad.

Figura 2.25. Modelo de un intercambiador de calor disefiado con tubos planos inclinados. Los tubos
sombreados de verde en la imagen derecha constituyen una celda periddica del dispositivo. El flujo a través de

la geometria es en la direccidon +x (de izquierda a derecha).

El nimero de Nusselt del intercambiador de calor de tubos planos fue comparado con
un intercambiador de calor compacto convencional de tubos redondos con una configuracion
escalonada. El intercambiador de calor de tubos planos alberga un total de cuatro tubos. La
relacién s;/s; es 1.259 para los tubos redondos y 1.375 para los tubos planos. El bloqueo de la
primera fila es 35.3% en el caso del intercambiador de calor de tubos redondos y 36% para el
intercambiador de calor de tubos planos.

El bloqueo fue ligeramente superior para el dispositivo de tubos planos (78.5%), que para el
intercambiador de calor convencional (70.6%). El area de friccion de la seccién transversal del
tubo refrigerante, comparada al area de la superficie de la aleta es 12.3% para los tubos
redondos y 12.7% para los tubos planos. La similitud dindmica se garantiza con el nimero de
Reynolds basado en el diametro hidraulico, el cual es alrededor de Re;;, = 3000 para los tubos
planos, y Rey, = 2800 para el intercambiador de calor de tubos redondos. La comparacién con
el intercambiador de calor de tubos planos es mostrada en la figura 2.26



Capitulo Il Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

35
Tubo Redondo , Reqr=2800 ——
Tubo Plano , Regy=3000 —-

30

e a4 1 fp/ M
I N e D
I e A
R

0 05 1 1.5 2 25 3 3.5
xis

Figura 2.26. Comparacion de la evolucién lateral del promedio del numero de Nusselt del intercambiador de

calor de tubos planos y redondos en aproximadamente el mismo niumero de Re.

Ambos intercambiadores de calor muestran un aumento de la transferencia de calor en
la direccién aguas abajo. Para en los tubos planos el incremento es mucho mas rapido que para
los tubos redondos, también, el valor absoluto fue del 35% al 50% mayor dependiendo de la
posicion x dentro del dispositivo. Sobre el promedio de la transferencia de calor de la
geometria de los tubos planos se observé un aumentada alrededor del 40%, por lo tanto, se
esperd una mejora de potencia en la eficiencia de la transferencia de calor del intercambiador
de calor de tubos planos, al menos comparado con los tubos redondos.

El uso de los tubos planos también se incluye en el drea de la nanotecnologia, mediante
la realizacién de un estudio numérico del flujo de nanofluidos para varios tubos planos usando
la técnica de CFD, mediante el cual se calculé el coeficiente de transferencia de calor (h) v la
caida de presidn (AP) en los tubos, la cual fue desarrollada por H. Safikhani [25].

Los datos numéricos obtenidos fueron aplicados para el modelado de h y AP, usando el
método de manipulacién de datos agrupados (GMDH), finalmente, el modelado logrado por
medio de GMDH fue usado para un diagrama de Pareto en base a la optimizacidon de multi
objetivos de los pardmetros del nanofluido en los tubos planos horizontales usando el
algoritmo. Las soluciones logradas por el diagrama de Pareto incluyeron informacién
importante en el disefio sobre los pardmetros en los tubos planos.

La figura 2.27 muestra un diagrama, con cinco puntos optimos, disefiados por
A,B,C,D y E. Un punto muy importante que puede observarse de la figura 2.27 es que el
método menos caro (método con menor caida de presion) para el aumento de la caida de
presioén es el presentado en el punto B. Como puede observarse el punto B es similar al punto A
en términos de geometria, entre los enfoques tales como el aplanamiento del tubo
(disminucién de H) o el aumento del flujo de entrada (Q;) el mejor método para aumentar la
tasa de la transferencia de calor y mantener la mas minima caida de presion es el uso de los

nanofluidos.




Capitulo Il Dindamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

1600

1400

{(W/m?K)

Coeficiente

de 1200
transferencig-
de

calor

1000

800

M PRI T IR AP S N w WA
-40 -20 0 20 40 60 80 100 120

Caida de Presion (pa)

800 P -

Figura 2.27. Diagrama con lo puntos dptimos para h y AP para los contornos de velocidad y temperatura para

la optimizacién de puntos de disefio.

Los otros puntos ilustrados en la figura 2.27 también tienen caracteristicas Unicas. Los
puntos A y E exhiben las mds minimas caidas de presion y los mas altos coeficientes de
transferencia de calor, respectivamente. Los puntos B y D, conocidos como los puntos de
quiebre, son también puntos de interés en el disefio. Un hecho, es que cuando se va del punto
A al punto B, el AP aumenta muy poco (alrededor del 1.5%), mientras h aumenta
considerablemente (25.2%). Similarmente, cuando se va del punto E hacia el punto D, h
aumenta un poco (alrededor del 26.1%, mientras que AP improvisa para tener valores mas
altos (alrededor del 64.6%). En general, debe ser ideal encontrar un punto en que ambas de las

funciones objetivos sean adecuadamente satisfechas.

Por otra parte el agotamiento o disminucién del calor residual de las turbinas de gas
puede ser recuperado externamente o internamente para el mismo ciclo. La recuperacion de
calor externa puede ser lograda utilizando como base una planta de energia de vapor (ciclo
combinado). La recuperacién de calor interna involucra el reusd de la energia térmica existente
de la turbina por medios convencionales (regeneracion termodindmica e inyeccién de vapor) o
técnicas no convencionales (regeneracién del aire humedo, combustible reformado con vapor).
Esto ha conducido a un aumento significativo en las tasas de temperatura y flujo en la salida de
la turbina de gas, asi se requiere de la necesidad de eficientes sistemas de recuperacién de
calor de escape [26].
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El calor interno puede ser recuperado a través del fluido de trabajo (aire, combustible) o
un fluido auxiliar (usualmente agua). En el primer caso de recuperacion de calor interna es
definida como directa, en el segundo caso como indirecta. La regeneracion termodindmica es
técnica de recuperacion calor interna directa, ya que la energia térmica es transferida
directamente de los gases de combustién al aire en el compresor a la salida. Esto produciria una
eficiencia de ganancia debido a la reduccién energia térmica primaria sin cambiar los
requerimientos, como una primera aproximacion, a la salida de la potencia mecanica

Otras formas de tubos ya utilizadas en el campo de la aerondutica es el presentado en
[27]. El cual realiz6 un estadio sobre el ciclo termodinamico y las innovaciones tecnolégicas
necesarias para la introduccion de una nueva tecnologia aerondutica. Un intercooler (enfriador)
y un disefio de la MTU de un recuperador de gases de combustién son aplicados a la
configuracion de un turbofan (turbo ventilador). El motor es optimizado para un amplio
intervalo de aplicacién, con respecto al consumo de combustible. Dos variaciones con
diferentes tamaiios de didmetro del fan (ventilador) y valores de BPR (relacidon de derivacién)
son propuestas. Una de las partes contempladas en el estudio es el disefio de un
intercambiador de calor

El perfil patentado de la MTU para el intercambiador de calor es mostrado en la figura
2.28, el cual se desarrollado para ser integrado en los motores de turbinas de gas, mediante un
recuperador que fue disefado a partir de los perfiles de los tubos ovalados, al cual se le
realizaron pruebas que mostraron que es capaz de sostener altas cargas mecanicas y térmicas.
El perfil del tubo intercambiador de calor combina los beneficios de una alta transferencia de
calor efectiva con la mds minima perdida de presién aerodinamica.

Aire a la entrada del compresor
i

 Flujo de\g“as’e,s d‘es

combusti()'n %

—

Aire a la salida del
Flujo de gas de la turbina compresor

Figura 2.28. Perfil del intercambiador de calor de la MTU [27].
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Aunado a este estudio [28] y [29] desarrollaron un recuperador compacto, el cual estd
desarrollado en base al perfil del tubo ovalado, y del arreglo de la matriz inventando por la
MTU, una de las principales caracteristicas es la alta resistencia a los gradientes térmicos.

En él se combina el disefio termo mecdnico de un recuperador. El analisis térmico esta
basado en la generacién de la parametrizacion de un modelo finito de 3D, se generd un
programa, el cual permite la generaciéon automatica de los materiales y las condiciones de
frontera. El analisis de esfuerzos es realizado con un cddigo de FEM usando esencialmente la
misma malla computacional como la del analisis térmico.

De los calculos térmicos transitorios se obtienen sucesivos campos de temperatura en
3D que permiten la determinaciéon de la vida de la fluencia y la vida LFC de la pieza. El
intercambiador de calor consiste de dos tubos colectores. El flujo del HPC entra al tubo superior
(distribuidor) de ambos lados y es distribuido dentro del perfil de tubo de forma de U, los
cueles estan soldados dentro de los tubos colectores y forman el nucleo de la matriz. El tubo
bajo el colector (tubo colector) colecta el aire precalentado y lo conduce de retorno a la cdmara
de combustién. Los gases calientes de escape del flujo de la turbina de baja presién se dirigen
hacia arriba a través de la matriz, y se enfrian mientras se calienta el aire dentro de los perfiles
de los tubos.

La matriz consiste de 256 filas de los tubos perfilados (figura 2.29). Los tubos perfilados
son plegados por chapas y soldaduras en las caras del acoplamiento. Entonces los tubos
perfilados estdn dentro de las diferentes formas de U. Cada perfil del tubo es parte de un
conjunto de tubos de ya sea 4 o 3 tubos perfilados. Un total de 3438 de tubos perfilados son
requeridos para cada intercambiador de calor. Todas las partes del intercambiador de calor son
hechas de ALLOY625, excepto el espaciamiento que es de alambre y el colchdn de tela metalica,
donde se utiliza el material INCO600.

Mientras el intercambiador de calor estd en uso, la tela metdlica actua como un cojin
(tiras de fibra de metal tejidas) que amortigua la vibracién y mantiene el espacio entre los
perfiles de los tubos. Para mantener el sistema acoplado el alambre de espaciamiento es
tratado a través del final del colchon metalico. La forma de U de la matriz hace que el
recuperador resista altos gradientes térmicos.

Una cubierta de lamina metalica es colocada alrededor de la matriz con el fin de estabilizar el
paquete y agregar mas amortiguamiento al sistema.
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Alambre de amoritguamiento
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Filas alternadas de perfiles de tubo de 3/4

Figura 2.29. Perfil del tubo de la matriz de la seccidn

Del disefio termo mecanico resulta que este tipo de recuperador no sélo es atractivo
para los motores de aviacidn, sino que también para otras aplicaciones en la generacién de

potencia.
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Capitulo Il — Desarrollo experimental

En este capitulo se muestra la descripcién de cada uno de los componentes que integran
la instalacidon experimental y su funcionamiento, ademas de la descripcién de la instrumentacion
utilizada para llevar a cabo el registro de mediciones de los perfiles de velocidad y las tomas de

presién sobre los bancos de tubos planos con diversas configuraciones.
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3.1.- Instalacién experimental.

3.1.1.- Tanel de viento.

La experimentacion fue realizada en el Laboratorio de Ingenieria Térmica e Hidraulica
Aplicada (LABINTHAP). La instalacion experimental que se muestra en la figura 3.1, estd
compuesta de los siguientes elementos: un motor eléctrico, un ventilador centrifugo, un panel
de fuerza y control, tubos Venturi y una zona de pruebas.

Figura 3.1. Tunel del viento con seleccionar de Venturi

La instalacidon consta de un motor eléctrico de corriente directa de 15 HP de potencia a
3000 rpm, el cual acciona un ventilador centrifugo que proporciona el flujo de aire a la zona de
pruebas a través de un acoplamiento con dos tubos Venturi (uno de 0.058 m, y otro de 0.115m
de diametro de garganta) que sirven para posicionar el tubo que se requiera en el proceso de
experimentacion.
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El tunel de viento consta de una zona de acondicionamiento preliminar del flujo, hecha
de acero inoxidable, un sistema de control mediante un tablero, el cual esta integrada por
instrumentos para arrancar, regular y controlar el equipo de manera electrénica. Los
instrumentos con los que cuenta son: amperimetros, voltimetros, tacémetro, potenciometro,
interruptores para encendido y paro de emergencia. El tablero consta principalmente de 4
modulos, los cuales son: a) Un mdédulo de arranque y paro del compresor de aire, b) Paro y
arranque de la instalacion experimental, ¢) Arranque y paro del ventilador, y d) Arranque y paro
de bombas de agua.

La variacion de velocidad del motor se realiza por medio de un variador de la marca
Chauvin Arnoux, el cual tienen un intervalo 0 — 3000 rpm, y cuenta con una resolucién de
100 rpm. La instalacion esta integrada por un ventilador centrifugo de la marca Solyvent-Ventec,
acoplado al motor (UNELEC de 11.4 kW), al cual produce el flujo de aire, que es conducido por
la tuberia de conexidn, entre la descarga del ventilador y la seccién de pruebas. El mecanismo de
seleccion de tubos Venturi estd compuesto por tuberias de acero Inoxidable que contiene dos
tubos Venturi, una de 200mm de didmetro y otra de 115mm de diametro de garganta, y otra de
110mm y 58mm de didmetro de garganta.

Seccidon de descarga

Zona de Pruebas

Seccidn de acondicionamiento

Figura 3.2. Acondicionamiento del tunel de viento.
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La zona de acondicionamiento preliminar del flujo, es un tanque de acero inoxidable de
1800 mm de didametroy 2700 mm de longitud, en el interior del tanque se encuentra una malla
de metadlica de 5.5mm de diametro la cula uniformiza el flujo de aire, ademds cuenta con un
marco movil que permite colocar las 3 secciones como se muestra en la figura 3.2, una seccién
de acondicionamiento, una de pruebas y una de descarga. Las secciones de acondicionamiento y
de descarga estan construidas de acrilico de 9mm de espesor, y la seccidon de pruebas estd

construida de madera.

La seccidn de acondicionamiento se muestra en la figura 3.3, la cual tienen las
dimensiones de w = 0.56m,H = 0.09m,y L = 2.25m, de acuerdo a lo norma AMCA (Air
Movement and Control Association International) [30]. se indica que las mediciones de la
velocidad deben iniciar a una distancia minima de 10 didmetros después de la Gltima obstruccidn

del flujo.

3

DETAIL B
Panel

Figura 3.3. Dimensiones de la seccién de acondicionamiento del tunel de viento en m.

El didmetro equivalente del ducto se determina por medio de la siguiente ecuacion:

4 ainbint

eq — T

De las dimensiones de la seccidon de acondicionamiento:




Capitulo 1l Dindamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

4 (0.56m)(0.09m
deg = ( 73( ) = 0.253m

Debido a esta condicién se agregan elementos que acondicionan el flujo, y puede
construirse una seccién con una menor longitud, la longitud minima debe ser de L = 2.53m, con
el fin de acondicionar el flujo se le agrego un panel al inicio de la seccidn, el panel estd compuesto
de hexdgonos 0.0045m de lado con 0.00025m de espesor y 0.1m de longitud. El area de
seccién transversal es A, = (0.56m)(0.09m) = 0.0504m?. La seccién de descarga se muestra
en la figura 3.4.

Figura 3.4. Dimensiones de la seccion de descarga del tunel de viento en m.

3.1.2.- Bancos de tubos planos.
El perfil del tubo, es tubo plano de acero de 3/4" X 2 3/4 " cal 16. El perfil se muestra en la
figura 3.5.

9,
1.25"

Figura 3.5. Dimensiones del perfil de tubo plano.
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De la literatura mencionada en el capitulo Il se han investigado diversas relaciones de
aspecto, en el que se varia la longitud y el diametro del tubo, con respecto a la posicion del arreglo
en el banco de tubos.

En la mayoria de los casos de las investigaciones numéricas, los nimeros de Reynolds son
bajos, como los presentados en [13], en el que se realizaron estudios en el intervalo de nimero
de Reynolds de 40 — 150, y se manejan las relaciones de (H/Da = 2) y (H/Da = 6), N. Benarji
establece para una configuracion en linea una relacién de altura de (H/D, = 4) y una relacién
de longitud de (H/D, = 4,5,6), en el caso de la configuraciéon escalonada se maneja una
relacion de altura de (H/D, =5) y una relaciéon de longitud de (L/D, = 5,6,7) para un
intervalo 25 < Re < 400.

En el caso de los estudios experimentales, también hay estudios que manejan numeros
de Reynolds bajos, como los presentados por T. A. Tahseen, M. Ishak & M.M. Rahman [20], en el
gue el numero de Reynolds varia de 10 — 320 y se manejan tres pasos transversales, los cuales
son: 2.5,3.0 y 4.5, y con dos pasos longitudinales de 3.0 y 6.0. M. Ishak, T. A. Tahseen & M. M.
Rahman trabajaron con un intervalo de nimero de Reynolds de 373 — 623 [12]. T. A. Tahseen,
M. Ishak & M. M. Rahman estudiaron relaciénes longitudinales y transversales (S; /D) de de
2.0 — 4.0, y un nimero de Reynolds que varia dentro del intervalo de 25 — 300.

Un estudio sobre las caracteristicas del flujo de fluido y la trasferencia de calor en un
banco de tubos planos en el intervalo del nimero de Reynolds de (100 < Re < 8000), condujo
a resultados que mostraron que cuando se incrementa la relacién (H/D,), (L/D,) se conduce
a la disminucién del coeficiente de friccidn, y el mejoramiento del nimero de (Nu), en el caso
del arreglo en linea la relacion 6ptima es de (H/D, = 2) para todos los valores de (L/D,), y
(H/D, =2, L/D, = 5) para la configuracién escalonada [19].

En base a este estudio se realizd la construccion de la zona de pruebas con las siguientes
relaciones como se muestra en la figura 3.6. Se realizaron dos arreglos en escalén y dos en linea,
mediante la relacidn propuesta anteriormente.

H L
Arreglo Ay B)D— = 3,D— =5, H =3 x19.0mm = 57 mm, L =5x%19.0mm = 95.mm
a a

H L
Arreglo C yD)D— = Z,D— =7, H =2 X 19.0mm = 38. mm, L =7x19.0mm = 133. mm
a a
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25.25mm

133.35mm

0.65m

0.57m

133.35mm

00
ﬂDU[][J[]UAU[]Ul]U[][]

(2]

g 1min

C)

Figura 3.6. Configuraciones de los banco de tubos, Arreglos A) y C) en linea, Arreglos B) y D) en escalén
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El arreglo A) estd compuesto por 50 tubos en cinco filas, el arreglo B) por 48 tubos, el
arreglo C) por 70 tubos, y el arreglo D) por 68 tubos. En los estudios de N. Benariji, C. Balaji & S.P.
Venkateshan se observé que a partir del tercer médulo en adelante existe la condicion de flujo
completamente desarrollado, asi mismo el nimero de Nusselt es constante a partir del tercer
madulo, por este motivo se considerd una construccion con 5 filas [18].

3.2.-Instrumentacion

En la experimentacion se utilizaron los siguientes instrumentos de medicién:
3.2.1.-Transductor digital de presion

Para la toma de mediciones de presion se utilizd un transductor digital de presién de la
marca Veris Industries de la PX-Series, el cual es compatible para medios secos, tiene una
potencia de entrada de 12 — 30V CD, o 24V CA nominal, con 2 hilos a 20 mA max. Las
dimensiones se muestra en la figura 3.7.

[
—

U

" 8.0"
) —— ( (1 144'?“".) (202 mm) I
) ( D =i
D L D

T bkl

qap

Figura 3.7. Dimensiones del Transductor digital de presién de la marca Veris Industries de la PX-Series

Cuenta con un selector de intervalos de medicién, que va de los 25 — 250 Pa, como se muestra
en la tabla 3.1. Tiene una preseleccion de + 1 % de la escala total del rango seleccionado (combinando
la linealidad y la histéresis), con una operacion al medio ambiente de 0 — 60°C, y de 0 — 90 HR sin
condensacion.
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Tabla 3.1. Selector de rango del transductor de Presion.

0 0.1 25

1 0.25 50

2 0.5 100
3 1 250
4 1 250
5 1 250
6 1 250
7 1 250

3.2.2.-Termo anemometro

Se utilizd un termo anemdmetro digital de varilla de la marca Dwyer de la serie 641-RM
(Figura 3.8). El termo anemdmetro digital utiliza una tecnologia de sensor de flujo de hilo caliente.
Cuenta con 8 rangos seleccionables de 2.5 FPM a 15.00 FPM con el equivalente a metros por
segundo de 1.25 MPS a 75 MPS. El termo anemdmetro digital proporciona una salida aislada
de 4 — 20 mA proporcional a la velocidad.

Figura 3.8. Termo anemdmetro de la marca Dwyer serie 641-RM.

La zona de operacién del instrumento debe estar en un intervalo de 0 — 60°C, los puntos
de la sonda indican la posicidén en la que se debe alinear a la direccidn del flujo, debe operarse
con aire limpio y seco, evitando particulas que pueden causar dafio al sensor.
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Tiene una precision del 3 % de la escala total dentro del intervalo de 0 — 50°C, una
respuesta de 1.5s a 95% del valor total, los requerimientos de potencia de entrada es de 12 —
35V CD,010 — 16V CA, la sefial de salida con una fuente de 24V esde 4 — 20 mA. La longitud
del cables es de 1.82m. La longitud de la varilla del sensor es de 30.48cm, el diametro de la varilla
es de 0.79 cm. El selector de rangos se muestra en la tabla 3.2.

Tabla 3.2. Selector de rango del Termo anemdmetro.

L tapso | 4mA | 20mA
Intervalo |[seriel Filtro [Intervalo) A B C
250 FPM 1 0 1 0 0 0
500 FPM 1 0 1 0 0 1
1000 FPM 1 0 1 0 1 0
2000 FPM 1 0 1 0 1 1
3000 FPM 1 0 1 1 0 0
5000 FPM 1 0 1 1 0 1
10000 FPM | 1 0 1 1 1 0
15000 FPM | 1 0 1 1 1 1
1.25 MPS 0 1 1 0 0 0
2.5 MPS 0 1 1 0 0 1
5 MPS 0 1 1 0 1 0
10 MPS 0 1 1 0 1 1
15 MPS 0 1 1 1 0 0
25 MPS 0 1 1 1 0 1
50 MPS 0 1 1 1 1 0
75 MPS 0 1 1 1 1 1

1: indicador ' ON
Q: Indicador Off

3.2.3.-Estacion meteoroldgica

Las condiciones del medio ambiente se registraron con la estacion meteoroldgica
Paroscientific Digiquartz, en donde se registran valores como la presiéon, temperatura y humedad
del aire ambiente (figura 3.9). La estacidn meteorologia tiene una precisién de + 0.08 hPa para
la medicion de presion, para la temperatura es de + 0.5 °C, con un intervalo de temperatura de
—50°C a + 60 °C, para la humedad la exactitud es de + 2%.

Figura 3.9. Estacion meteoroldgica.
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3.2.4.- Anemometro de hilo caliente

Un anemémetro de hilo caliente es un dispositivo que mide las velocidades instantaneas
locales en base a los principios de transferencia de calor, sin embargo, se requiere que el fluido
en si se mantenga a una temperatura constante. Puede ser usado para medir tres componentes
de velocidad y las fluctuaciones de la velocidad que surjan en un flujo turbulento. Esto es posible
debido a la alta velocidad de respuesta de la sonda de hilo caliente y al circuito de
retroalimentacidn asociado. La sonda de hilo caliente es usada en flujo de gases, mientras la
pelicula caliente es usada para flujos de liquidos. El hilo caliente tiene una relacion de entrada —
salida no lineal que hace que la sensibilidad no sea uniforme en cualquier intervalo de velocidad,
la sensibilidad decae con el aumento de la velocidad. La salida del anemémetro de hilo caliente
depende de la transferencia de calor por conveccién de un alambre muy fino calentado por el
flujo de un fluido. El equilibrio térmico del alambre colocado se da por medio da la relacidon del
siguiente balance de energia.

Heonve + E = i?R, ..3.2

Donde Heonye = hA(Ty, — Tf) y E es el cambio de energia interna del alambre, ademas,
es el area de la superficie del hilo caliente por unidad de longitud en m, h es el coeficiente de
transferencia de calor por conveccién (W /m?°C), T,, es la temperatura del hilo (°C), Tr es la
temperatura del fluido (°C), i es el flujo de la corriente a través del alambre (Amperes), y (R,,) es
la resistencia del alambre ().

E = mcd—tw ..3.3

Donde m es la masa del alambre por unidad de longitud, kg/my C es el calor especifico
del material del alambre J/kg°C . La ecuacién diferencial de gobierno dependiente del tiempo
de la transferencia de calor por conveccidn la cual es expresada como:

dT,
mcd—tw + An(T,, — Tf) — i?R,, = 0 w34

La tasa de cambio de la energia interna es practicamente cero para el hilo caliente en el
modo CTA. Esta aproximacion conduce a la ecuacién.

Heony = 21K, 1(T,, — Ty )Nu ..3.5

Donde Nu = hd /Ky es el nimero de Nusselt, d es el didmetro del sensor, K es la
conductividad térmica del fluido, y [ es la longitud de la zona sensible de la sonda del hilo caliente.
El término que contiene los efectos de la velocidad del fluido, la temperatura del alambre y la
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temperatura del fluido es el nimero de Nusselt. La expresion general para el nimero de Nusselt
de la transferencia de calor por conveccién para flujo compresible es dado por.

21 K¢
Nu=f (Re, Pr,al,Gr,Ma,y, aT,—,—> .. 3.6
d K,

Donde Re es el nimero de Reynolds, Pr es el nimero de Prandtl, al es el dngulo entre la
direccion de la corriente libre y la direccién normal del alambre, Gr es el nUmero de Grashof, Ma
es el numero de Mach, y es el calor especifico del fluido a volumen constante, a es la carga de
temperatura, K¢ y Ky, son la conductividad térmica del material del alambre y la del fluido del
medio. En el hilo caliente se reducen algunos de estos parametros debido a que:

La conveccién forzada paralela al alambre es pequefia, el nUmero de Prandtl depende
solo de las propiedades del fluido, los efectos de flotacidon pueden ser despreciados para Gr X
Pr < Re?. Para condiciones cercanas a la atmosférica la presidn, la temperatura y con
velocidades bajas el numero de Mach es pequefio y por lo tanto sondespreciable. Para un
intervalo adecuado de temperatura ¢, y ¢, pueden asumirse constantes. Asi la ecuacion se
simplifica:

Nu = f(Re, ar) ..3.7

El CTA consiste de un puente de Wheatstone y un servo amplificador. Uno de los brazos
del puente de Wheatstone (figura 3.10) es la sonda del sensor. Cuando las condiciones del flujo
varian, el sensor tiende a enfriar apropiadamente con un cambio resultante respecto al cambio
de la resistencia. El cambio en la resistencia conduce a un error en la diferencia de potencial
e, — e;. Esta diferencia de potencial forma la entrada al amplificador operacional. El amplificador
seleccionado tiene una corriente de salida, que es inversamente proporcional al cambio en la
resistencia del sensor del hilo caliente. La alimentacion de esta corriente retorna a la parte
superior del puente restaurando la resistencia del sensor a su valor original.

RAL’V q.'
E Ry
. €off

P\\;

Figura 3.10. Diagrama del circuito de un CTA [31].
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La sonda del hilo caliente utilizada en la experimentacion es la 55P11 que estd compuesta
de un hilo de tungsteno recubierto de platino soldado a las puntas, con un diametro comun de
5um de didmetro y alrededor de 1.25mm de longitud, soportado entre dos puntas altamente
conductoras de 5mm de longitud (figura 3.11), montada en un soporte de 4mm de diametro. El
tungsteno tiene un alto coeficiente de temperatura de resistencia, y el revestimiento de platino
proporciona fuerza y proteccion contra la corrosion [32].

— @/

55P11 Base para el tipo proposito general

30

1[I

=

1.9

Figura 3.11. Sonda 55P11.

El alambre se mantiene a una temperatura constante superior a la del ambiente,
mediante el flujo de una corriente que lo atraviesa, el flujo que rodea la sonda se enfria y
momentaneamente reduce su temperatura. El cambio en la temperatura produce un cambio en
la resistencia del alambre, esta es detectada por un circuito de control de retroalimentacidén que
pasa mas corriente a través del alambre para restituir la resistencia original y la temperatura. El
excedente de la diferencia de potencial E requerido para mantener la temperatura del alambre
constante se presenta cuando es expuesto a un flujo, la cual es una medida de la velocidad del
flujo u. La relacién entre E y u es obtenida por medio de la calibracién.

Cuando la sonda de hilo caliente se mantiene en un flujo con una velocidad desconocida
gue produce una diferencia de potencial, el cual se puede convertir en una velocidad usando una
curva de calibracion. Las fluctuaciones de la velocidad se manifiestan como fluctuaciones de la
diferencia de potencial que se pueden registrar como la sefal instantdanea a través de una
computadora. Las fluctuaciones de velocidad instantanea se determinan como:

u'(t) = f(E+e()—f(E) ..3.8

Donde E es la diferencia de potencial correspondiente a la velocidad media u. El valor RMS de
las fluctuaciones de la velocidad puede ser calculado como:

Wrys = eRMSd_E |z = ermsf (E) ..3.9
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donde f' es la derivada de la curva de calibracidn calculada en el punto de operacién (E, ) de la
sonda. Esta férmula se basa en la serie de expansion de Taylor truncada de la funcién f y es vélida
solo para valores pequefios de egys hasta un nivel de turbulencia de 110%. Para niveles de
turbulencia mas elevados se construye puntualmente y se determina mediante la integracion
numérica de la sefial. La curva de calibraciéon u = f(E) es escrita como:

E? = E2 + Bu" ..3.10

Donde E es el valor de E cuando u = 0, B y n son las constantes de calibracion que se
determinan de los datos de calibracidn. El valor de n esta usualmente entre 0.45 — 0.5. Cuando
U no se espera que sea cero en cualquier lugar en el dominio del flujo es conveniente que n =
0.45 y tratar a B y E como parametros del ajuste de la curva.

La sonda 55P11 se calibré con 15 puntos en un intervalo de 0.5 — 60 m/s por medio de
la unidad de flujo del sistema del anemdmetro de hilo caliente. Los datos de la calibracién se
presentan en la tabla 3.4. En base a los datos de la tabla el software del anemdmetro de hilo
caliente en el proceso de calibracién se ajusta un polinomio de cuarto orden:

U = 621.790466 — 1355.504138E,,, + 1104.569702E,,,> — 405.823405E,,,> + 58.568741E ., *

El polinomio relaciona la velocidad con la caida de tension corregida para la sonda para
las diferentes velocidades del intervalo seleccionado, la diferencia entre la velocidad U y la
velocidad corregida es el error de calibracién que se muestran en la figura 3.12, y la curva de
calibracion se muestra en la figura 3.13.

Tabla 3.3 Datos de calibracién de la sonda 55P11

u El T(C) P(kPa) Elcorr Ulcalc e (%)
0.494 1.396 23.078 78.325 1.396 0.494 0
4.776 1.699 23.05 78.325 1.699 4.833 1.17939168
9.18 1.811 22.949 78.325 1.811 8.98 -

2.22717149
13.342 1.903 22.91 78.323 1.903 13.378 0.26909852
17.675 1.979 22.87 78.323 1.979 17.79 0.64643058
21.675 2.038 22.826 78.325 2.038 21.795 0.550585
26.089 2.095 22.783 78.331 2.095 26.131 0.16072864
30.209 2.143 22.735 78.323 2.143 30.189 -0.0662493
33.951 2.182 22.694 78.323 2.182 33.883 -
0.20069061
38.595 2.227 22.625 78.328 2.227 38.515 -
0.20771128
42.557 2.261 22.56 78.32 2.261 42.453 -0.2449768
46.726 2.296 22.483 78.325 2.296 46.64 -
0.18439108
50.795 2.328 22.368 78.323 2.328 50.831 0.07082292
54.808 2.356 22.267 78.314 2.356 54.888 0.14575135
59.639 2.388 22.144 78.317 2.388 59.702 0.1055241
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La frecuencia de muestreo es de 25 kKz, en base al procedimiento experimental
presentado en [33], [34] y [35] para el estudio experimental de la aceleracidn de flujo turbulento
sobre un banco de tubos en arreglo triangular y en fila para cinco filas, mediante el uso de un
anemometro de hilo caliente.

3.2.5.-Unidad de calibracion.

La calibracion automatica se destina para la calibracidén de la sonda de aire y otros gases
a partir de unos pocos cm hasta Mach 1. El calibrador opera mediante un suministro de aire a
presién creando un chorro libre, donde las sondas son colocadas durante la calibracion. El
calibrador es conectado a una computadora mediante una conexidn via USB. El disefio compacto
del calibrador (figura 3.14) hace posible colocar la unidad dentro de un montaje experimental
para que las sondas se puedan calibrar en el mismo lugar con los mismos cables que seran usados
durante las mediciones.

Figura 3.14. Calibrador automatico.

El calibrador esta completamente controlado por la computadora y se puede utilizar para
los procedimientos de calibracidn automatica. El aire entra al calibrador a través de un filtro
externo que filtra las particulas y el aceite. Un regulador de presién dentro del calibrador asegura
una presién de entrada estable al control del flujo. El calibrador cuenta con una serie de boquillas
gue proporciona un flujo de masa estable mediante una valvula de control. Esto hace que sea
posible ajustar la velocidad del chorro en fracciones.

Hay cuatro boquillas (20,60,120 y 1400 mm?) que cubren velocidades de 0.02 m/s —
300m/s. Las boquillas tienen contornos elipticos a fin de mantener el desarrollo de una pequeiia
capa limite y garantizar un perfil del chorro plano. La sonda a calibrar se coloca en un soporte de
sonda que es montada en la placa superior de la unidad.
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La velocidad de salida se calcula por medio de las relaciones isentropicas sobre la base de
la caida de presion a través de la boquilla, la presiéon de estancamiento, la temperatura de
estancamiento y la relacién de calor especifico del gas. Para esto el calibrador cuenta con un
transductor de presion absoluta. Con el uso del calibrador automatico se realizé la calibracién de
la sonda 55P11.

3.2.6.-Sistema de posicionamiento

La toma de mediciones se realizé por medio de un sistema de posicionamiento (figura
3.15). El sistema de posicionamiento es controlado por medio del software del CTA, el
posicionamiento se realiza por medio de la generacidon de una matriz en la que se indica las
posiciones en las que se debe realizar las mediciones, el sistema se desplaza en las posiciones
x,y, z. En el programa ademds de las posiciones se ajusta la velocidad a la que se debe realizar la
toma de datos.

Figura 3.15. Sistema de posicionamiento.

3.3.-Procedimiento de medicion

El equipo de medicidn se constituye por medio de una cadena de medicién (figura 3.16).
Se compone normalmente de una sonda con el apoyo de un suporte para la sonda y el sistema
de cableado, un anemémetro CTA, un acondicionador de sefial, un convertidor A/D y una
computadora. La configuracion se realiza por medio del software StreamWare Pro, en el que se
realiza la adquisicion de datos y analisis de datos proporcionado por el anemdmetro CTA. Un
sistema transversal y el calibrador.
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Figura 3.16. Cadena de medicion de CTA.

El arreglo general del sistema de medicion se muestra en la figura 3.17 A) y B).

A)

77
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B)

Figura 3.17. Instalacion experimental.

La matriz experimental se muestra en la tabla 3.4. El intervalo de mediciones a la entrada
de la seccidn de pruebas fue registrada en la seccidn estrecha de los tubos planos por medio del
anemdmetro digital Dwyer en un intervalo de 5 — 30 m/s. El significado de las siglas indica lo
siguiente: L1l es el arreglo en linea de la configuracién 1 en el interior, L1E es el arreglo en linea
de la configuracion 1 en el Exterior, Ell es el arreglo en escaldn de la configuracidn 1 en el interior,
E1E es el arreglo en escalén de la configuracidn 1 en el exterior, L21 es el arreglo en linea de la
configuracioén 2 en el interior, L2E es el arreglo en linea de la configuracidon 2 en el exterior, E2I
es el arreglo en escalén de la configuracidn 2 en el interior y E2E es el arreglo en escaldn de la
configuracion 2 en el exterior.

Tabla 3.4. Matriz experimental.

V(m/s) L1l LI1IE E1l E1E L21 L2E E2I E2E

5
8
10
15
20
25
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El didametro hidraulico del perfil de tubo plano se determina por medio de la siguiente ecuacion:

)
_ 4 x (Seccion transversal — area de la seccion) 4 [Z d?+ (D —d) x d]

= = ..3.11
h perimetro mojado TXxd+2%X(D—-d)
4 [% (0.01905m)? + (0.06985m — 0.01905m) X 0.01905m]
D, =
h 7 X 0.01905m + 2 X (0.06985m — 0.01905m)
Dy = 31.0mm
Ag=nt X [mxXd+ 2 X (D —d)] XL, Donde nt es el nimero de tubos [12]
Ay = 48 X [ X 0.0190m + 2 X (0.0698m — 0.0190m)] x 0.09 = 0.697m?
As; =50 X [T X 0.0190m + 2 x (0.0698m — 0.0190m)] x 0.09 = 0.726m?
Ay = 68 X [ X 0.0190m + 2 X (0.0698m — 0.0190m)] x 0.09 = 0.988m?
Agy =70 X [T X 0.0190m + 2 X (0.0698m — 0.0190m)] x 0.09 = 1.017m?
El nUmero de Reynolds es definido como la ecuacién (3.12):
XUgx XD
Rey,, = 2222 " 7h 3.12
7
V(m/s) Re
3 6200
5 10300
8 16400
10 20600
15 30900
20 41200
25 51500
La caida de presidon adimensional es definida como la ecuacién [12]:
c - 2 X AP 313
P px (Up)? Xnt o
Donde nt es el numero de tubos.
El factor de friccion se determina por medio de la ecuacién [12]:
AP
frr ..3.14

:2><p><(Uin)2Xnt
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3.4.-Metodologia experimental

Para obtener los datos de los perfiles de velocidad y la intensidad de turbulencia mediante el

anemoémetro de hilo caliente, y la toma de mediciones de la caida de presién a través de los

cuatro médulos, se realizé el siguiente procedimiento experimental

a)

b)

f)

Se registré la velocidad de entrada en la seccion de pruebas, mediante la identificacidn
por medio del anemdmetro digital Dwyer, con el ajuste de las rpm del ventilador.

Se realizd el posicionamiento de la sonda del anemdmetro de hilo caliente,
posteriormente se indica la matriz y se registran las velocidades.

Se realizé una matriz que tomé mediciones en el espacio entre los tubos, y una segunda
medicion que registro los datos en el exterior de los bancos de tubos.

Se registran los valores de las tomas de presién a través de cada fila para las cuatro
configuraciones realizadas.

Se realiza la reduccion de datos obtenidos del anemdmetro de hilo caliente y se
almacenan en archivos.

Los datos de las toma de presidn se registran en el software LabView, también mediante
este software se capturan los datos del anemémetro digital Dwyer.

En la figura 3.18 se muestra el diagrama general de la instalacién experimental, en el que

se indican los puntos de medicidn, y en la figura 3.19 se muestra el diagrama de flujo del proceso

de medicion de la caida de presidn y la velocidad.
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A) 5 3
i100.0000 Seccién de acondicionamiento Seccién de pruebas Seccién de descarga

:c)z [ c—]

=00 — | p
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[ cm— g
— e— —
— O S

e U O

Flujo
de Aire
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Py < P 2) Anemoémetro Digital
B) Posicion del Anemodmetro Digital i L.
C) Posicién de las tomas de presion 3) Transductor digital de presion.

R - 4) Sistema de posicionamiento.
D) Posicion del Anemémetro CTA 5) Control del ventilador.

A) Panel de abejas

Figura 3.18. Esquema de la instalacién experimental (Todas las dimensiones estan en mm)
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l
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Figura 3.19. Diagrama de flujo del procedimiento de medicion.
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Capitulo IV - Analisis de resultados

En este capitulo se exponen los resultados de las mediciones de las tomas de presién, de
los perfiles de velocidad, y de la intensidad de la turbulencia mediante el sistema de anemdmetro
de hilo caliente, mediante la comparacién de perfiles de velocidad, graficas de caida de presién

y contornos de intensidad de turbulencia.
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En esta seccidn se presenta los resultados experimentales sobre las caracteristicas de los
perfiles de velocidad y la caida de presién del flujo de aire en cuatro configuraciones de bancos
de tubos planos; dos con configuracién escalonada y dos en linea, en un flujo cruzado. Las
mediciones fueron realizadas para las cuatro configuraciones, con los tubos en la direccion del
flujo, con cinco filas de tubos en cada seccidn de pruebas. La velocidad del aire varia en el
intervalo de 3 — 25 m/s y el nUmero de Reynolds varia de 6200 — 51500.

4.1.- Velocidad.

En esta seccidn se muestran los perfiles de velocidad obtenidos en la experimentacién, se

i ., H L
sigue la nomenclatura de H3L5 y H2L7 para representar los arreglos con la relacion — = 3, —

Dq Dg

5y L Z,Di = 7, respectivamente. La figura 4.1 muestra el perfil de velocidad desarrollado en

D(l a

el sentido de la corriente a lo largo de la salida del banco de tubos planos. La distribucion de
velocidad es normalizada por el valor uniforme de la velocidad de entrada (U;;,) y la velocidad
promedio (U,eqn), Y dado como una funcién de X/H, para la configuracién en linea para todos
los valores de numeros de Reynolds experimentados que van desde 6200 — 51500. Se puede
establecer que como el numero de Reynolds aumenta, la velocidad maxima entre los espacios
aumenta, mientras la velocidad negativa aguas abajo, justo detrds de los tubos, aumenta en
magnitud para satisfacer la continuidad, el perfil de velocidad es cercanamente simétrico. Se
observa que en el perfil del nimero de Reynolds de 6200 se forman dos picos que indican una
bifurcacion del flujo que es va disminuyendo conforme aumenta el nimero de Reynolds.

6200
10300

5- o 16400
1 . - 20000
I« d 1 «— 31000
4 4 .
-:.
3
c
S .‘h..‘
5 i
5 21 -, ‘1
‘.x."'
14 o
o T v T L] v T T s T L] d 1
3.0 3.5 4.0 45 5.0 5.5 6.0 6.5
X/H

Figura 4.1. Perfiles de velocidad para la banco de tubos H3L5 con arreglo en linea.
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Figura 4.2. A) Perfiles de velocidad para el banco de tubos H2L7 con arreglo en escalén. B) Perfiles de velocidad
para el banco de tubos H2L7 con arreglo en linea.

Las figuras 4.2 A) y B) muestran los perfiles de velocidad para el banco de tubos H2L7 en el arreglo
en linea y en escaldn, se observa en los perfiles que en el caso del arreglo en escaldn la forma del
perfil tiene una particién del perfil, lo que indica la particidn del flujo producida por la influencia
de la fila de tubos de la cuarta fila que obstaculizé el desarrollo del flujo antes de salir del banco
de tubos, por el contrario, en los perfiles obtenidos con el arreglo en linea donde no se
obstaculizo el desarrollo del flujo por las filas anteriores. Ademas se observa que en los nimeros
de Reynolds de 6200 — 16500, en ambos casos, los intervalos de velocidad se mantienen
semejantes, y posteriormente se produce un cambio para los nimeros de Reynolds mds elevados
en el que el efecto de la bifurcacion del flujo se hace menos pronunciado.
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Figura 4.3. Perfiles de velocidad para los bancos de tubos H2L7 con ambos arreglos
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En la figura 4.3 se muestran los perfiles de velocidad para el banco de tubos H2L5, en el
gue se toman tres velocidades para el arreglo en linea y en escaldn, se puede observar que para

ambos casos en la velocidad de 3 . el perfil de velocidades del arreglo escalonado y el lineal se

mantienen casi estables con una diferencia entre ellos del 0.08%, conforme la velocidad
aumenta los perfiles indican una aceleracion del flujo mucho mayor en el caso del arreglo en
escalén, que muestra una diferencia del 29.12% para el caso de la velocidad de 8 m/s, y del
31.32% en el perfil para la velocidad de 15m/s.
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Figura 4.4. Perfiles de velocidad para los bancos de tubos H2L7, ambos arreglos con velocidad de 3y 15 m/s

La figura 4.4 muestra la comparacién de los perfiles de velocidad para el caso del banco
con la configuraciédn H2L7 para ambos arreglos con la velocidad de 3 y 15m/s. Para ambos casos
en la velocidad de 3 m/s los perfiles de velocidad muestran dos picos en la punta, indicando un
retroceso de flujo debido a la recirculacidn del flujo, que es mas pronunciado en la configuracion
escalonada. En los perfiles de velocidad de 15m/s para ambos casos en los perfiles no se observa

este efecto debido a la alta velocidad alcanzada.
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Figura 4.5. Perfiles de velocidad para los bancos de tubos H3L5, ambos arreglos con velocidad de 3y 10 m/s
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En la figura 4.5 se observa el perfil de velocidades para la configuracion H3L5, en el que
se realiza la comparacion de los perfiles en arreglo escalonado y en linea para las velocidad de
10 y 3 m/s, se observa que a medida que aumenta la velocidad el efecto de la bifurcacidn del
flujo es menos apreciable.

De la figura 4.5, se puede determinar que cuando el nimero de Reynolds aumenta, la
mayor velocidad en el corredor aumenta, mientras la velocidad negativa se acerca mds a las
paredes, por lo tanto en el caso del arreglo en linea el flujo no presenta ningln obstaculo y se
desarrolla continuamente hasta la salida teniendo un perfil mas curvo,sin embargo, para el caso
del arreglo en escaldn se observa que el perfil en la parte inferior es mds cuadrado a causa de la
interferencia del flujo provocada por el tubo anterior, en este caso aumentan mas la magnitud
de las particulas en la capa limite para satisfacer los requerimientos de la continuidad.

La comparacién de las figuras 4.4 con la figura 4.5 muestra que los cambios mds notables
en el perfil de velocidad son debidos al aumento en la relacidn de altura. La velocidad maxima en
el centro (X/H) entre los tubos disminuye considerablemente a causa de la mayor 4rea de flujo.
La velocidad negativa en magnitud, corriente abajo justo detrds del tubo, aumenta cuando la
relacion de altura disminuye.

y (mm)
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Figura 4.6. Contornos de velocidad para los bancos de tubos H2L7 velocidad de 3 m/s, A) Escalén y B) Linea

La figura 4.6 A) y B) muestran los contornos de velocidad para la configuracién H2L7, con
una velocidad de 3 m/s. Se observa que con el arreglo en escaldn el flujo a través del canal
necesita mayor distancia para alcanzar una velocidad maxima, a diferencia del arreglo en linea,
en el cual se obtiene en el momento de la entrada al espacio entre tubos. Esto es debido a que
el flujo tiene suficiente longitud para recobrar la condicion de perfil de velocidad uniforme a la
entrada antes de ser interrumpido por la presencia de la siguiente fila de tubos, que obstaculiza
la continuidad en el desarrollo del flujo a través del arreglo.

La diferencia de la velocidad maxima a la salida entre ambas configuraciones es del
10.37%, en el que se tienen una mayor velocidad en el arreglo escalonado. A la salida del banco
con arreglo en linea se observa una tendencia mas uniforme de la velocidad. En la figura 4.7 se
muestra el contorno de velocidad para la velocidad de 8 m/s, al igual que la figura 4.6 A), se
observa que el flujo necesita de una mayor longitud en el espacio entre tubos para alcanzar una
velocidad mdaxima en el corredor, ademas se puede notar que el flujo tiene una tendencia a
marcar una mayor zona con velocidades mas altas debido a la separacién del flujo de los tubos
de la fila anterior [37].
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Figura 4.7. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H2L, velocidad de 8 m/s arreglo en escalén.

En la figura 4.8 se muestra el contorno de velocidad para el arreglo en linea, a la entrada
del espacio entre tubos el flujo alcanza una alta velocidad al entrar entre los tubos. En el arreglo

en linea la velocidad maxima es menor con respecto al arreglo en escaldn, y a la salida el flujo se
muestra mas uniforme con respecto al arreglo en escalon.
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Figura 4.8. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H2L, velocidad de 8 m/s en linea.
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Figura 4.9. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H2L, velocidad de 20 m/s en linea.

De la figura 4.9 se observa que el flujo a la entrada al espacio entre los tubos alcanza una
velocidad maxima antes de entrar a la fila. Por otra parte, también se observa una mayor

distribucién de velocidad del flujo a la salida, con pequefas zona de baja velocidad justo detras
de los tubos.
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Figura 4.10. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 3 m/s. A) Escaldn, B) Linea.

En las figuras 4.10 A) y B) se muestra el contorno para la configuracion H3L5, y una
velocidad de 3 m/s, como se observa este arreglo tiene un mayor paso transversal, con lo cual
el contorno muestra mas claramente el efecto provocado por la bifurcacién de flujo de los tubos
de la fila anterior. Se tienen velocidades maximas a la entrada, sin embargo la velocidad maxima
no se mantiene uniforme y disminuye conforme avanza en el canal entre los tubos.

La figura 4.10 B) muestra el arreglo en linea, a diferencia del arreglo en escalén en este
contorno se muestra una mayor uniformidad de velocidad maxima del flujo incluso antes de
ingresar al canal entre tubos. Se muestra también la zona de baja velocidad en las paredes de los
tubos, que se debe a la capa limite. Sin embargo se tiene una diferencia del 30% de la velocidad
maxima con respecto al arreglo en escaldn. Por otra parte se observa que la variacién del arreglo
H3L5 y el H2L7 para el caso de velocidad de 3 m/s es minima como se habia observado en los
perfiles de velocidad, para ambos casos: en linea y escaldn. De los cuatro perfiles se muestra que
el arreglo H2L7 escalonado es el que mantiene una mayor uniformidad de velocidad en el espacio
entre tubos con la mayor velocidad maxima.
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Figura 4.11. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 10 m/s, en escalén.

La figura 4.11 muestra el contorno de velocidad para la velocidad de 10 m/s en
configuracion escalonada, la distribucién de velocidad continua con dos picos a la entrada, pero
se observa una mayor uniformidad del flujo en el canal entre los tubos.
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Figura 4.12. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 10 m/s, en linea.
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Los contornos de velocidad de la figura 4.12 muestran que la velocidad se mantiene con
un maximos antes de entrar a la brecha entre los tubos, sin embargo se muestran mayores zonas
de baja velocidad justo detrds de los tubos y con velocidades maximas menores con respecto al
arreglo en escalén.
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Figura 4.13. Contorno de velocidad para los bancos de tubos H3L5, velocidad de 20 m/s, en escaldn.

En la figura 4. 13 se muestra el arreglo en escalén para la velocidad de 20 m/s, la
velocidad maxima en la brecha muestra tendencia mas uniforme y los efectos de bifurcacién del
flujo ya no son claramente visibles.

La velocidad maxima disminuye ligeramente cuando la relacién de longitud aumenta. El
perfil de velocidad se aplana cuando la relacion de longitud aumenta. Esto es debido a que el
flujo tiene suficiente longitud para recobrar la condicién de perfil de velocidad uniforme, Como
el espaciamiento longitudinal entre los tubos superiores e inferiores disminuye, los valores de la
velocidad tienden a aumentar en la posicién de la velocidad maxima asi como la velocidad
negativa debido al pequeifo espaciamiento entre los tubos, como se observd en las
configuraciones H2L5.

El flujo se bifurca en magnitud mientras pasa sobre la fila de tubos y gana gradualmente
velocidad cuando pasa a través del drea entre dos tubos, que se observa mas claramente en el
contorno escalonado en la configuracion H3L5. A baja velocidades cuando el flujo pasa a través
de las filas de los tubos, toma lugar la separacion de flujo. Asi, el flujo en la regidén aguas abajo
después de cada tubo podria conseguir convertirse en una estela y una zona de recirculacién,
mientras que en el lado aguas arriba de la fila de tubos se presenta la generacidn de vértice.
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La parte trasera de cada fila de tubos experimenta una zona de estelas que esta teniendo
muy poca resistencia, las pérdidas por friccion son muy pequeias en el lado mayor para bajas
velocidades, mientras que comparativamente despreciables a altas velocidades. La transicién de
flujo a través de la region del flujo es totalmente lisa o suave dado que el tubo plano no ofrece
mucha resistencia al flujo, aunque la velocidad del fluido se incrementa ligeramente en la region
entre dos tubos [17].

4.2.-Intensidad de la turbulencia

En la investigaciones de [33] se observd que la intensidad de la turbulencia aumenta en
las primeras tres filas, con un maximo después de la segunda fila, y disminuye significativamente
después de la cuarta fila.

En la simulacion presentada en [37] del flujo turbulento a través de un banco de tubos en
arreglo escalonando, para un nimero de Reynolds de Re = 1.8 x 10%, se obtuvieron contornos
de la intensidad de turbulencia, donde se muestran valores picos obtenidos del 34% de
intensidad de la turbulencia.
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Figura 4.14. Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H2L7, velocidad de 3 m/s,

A) En escaldn, B) En linea.

La figura 4.14 muestra los contornos de intensidad de turbulencia, en la figura A), la

turbulencia modifica significativamente pardmetros tales como la resistencia a la friccién, la
capacidad de transmisién de calor, o la capacidad de mezcla. La intensidad de la turbulencia es
una medida de la energia cinética de la turbulencia.
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Figura 4.15. Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H2L7, velocidad de 20 m/s
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En ambos arreglos el nivel de turbulencia se mantiene de manera casi uniforme en el
canal entre tubos, en la salida de la fila de tubos aguas abajo se muestran los mayores niveles,
en la parte posterior de los tubos, manteniéndose un flujo de nivel constante en la salida del
espacio. Esto se debe a la recirculacidon del flujo en las partes posteriores, en el que se presenta
una ligera variacion de mayor nivel en la configuracién escalonada.

La figura 4.15 muestra el contorno para el arreglo en linea y una velocidad de 20 m/s, se
puede notar que el nivel se mantiene estable en la brecha entre los tubos, sin embargo a la salida
los valores maximos del nivel se localizan en una distancia de quince milimetros aguas abajo
detras del tubo. Esto se debe a que conforme aumenta el nimero de Reynolds, la formacién de
vortices es cada vez mds rdpida, y no se permite una adecuada recirculacién del flujo, tal como
sucede en el caso de los perfiles de velocidad.
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Figura 4.16. Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H3L5, velocidad de 3 m/s,

A) En escaldn, B) En linea.

De la figura 4.16, se observa un mayor nivel de turbulencia en la configuracién en escaldn,
ya que en la parte anterior se tiene una fila de tubos que realiza una bifurcacion del flujo, por tal
motivo se observa una zona de alta intensidad justo antes de ingresar al canal entre tubos.
Ademas aguas abajo, justo detras de los tubos se indica una distancia menor con niveles altos de
turbulencia en comparacién a los que se presenta en el caso de la figura B), donde no se indica
ninguna zona de alta turbulencia en la entrada al espacio entre tubos, y aguas abajo la distancia
de los niveles mas altos permanece con una mayor longitud debido a la ausencia de obstaculos.
En las figuras 4.17 a) y b) se observa como en ambos casos el nivel aguas abajo se mantiene a
distancia aproximada de quince milimetros del nivel maximo, ademds se observa que en el
arreglo en escaldn se tienen niveles menores de turbulencia debido a que en que este arreglo se
presentan valores mas altos de velocidad
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Figura 4.17. Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H3L5, velocidad de 10 m/s, en linea.

A) En escaldn, B) en linea
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En la figura 4.18 se muestra el nivel de turbulencia para el arreglo en escaldn, se observa
gue a medida que aumenta la velocidad el nivel de turbulencia disminuye.

x (mm)

250 |

y (mm)

300

350

Figura 4.18. Contorno de Intensidad de turbulencia para el banco de tubos H3L5, velocidad de 20 m/s, en escaldn.

4.3.- Caida de presion

Las mediciones de la diferencial de presidn tienen la finalidad de medir la caida de presion
a través de cada cambio en la velocidad de la corriente libre para todos los experimentos.

——H3L5LIN_EXP
——H3L5ESC_EXP
——H2L7LIN_EXP
——H2L7ESC_EXP
——H3L5LIN_RED
——H2L7LIN_RED
——H3L5ESC_RED
—+—H3L5LIN_RED

Factor de friccion
w A~ O

T T T 1
0 10000 20000 30000 40000 50000

Figura 4.19. Factor de friccién, comparacion de tubos redondos contra valores experimentales de tubos planos.
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La figura 4.19 muestra la comparacion del factor de friccion del banco de tubos planos
con un banco de tubos redondos, que fue calculado mediante la correlacion presentada en [3],
se puede observar de la grafica que se presenta un menor factor de friccion para los valores
experimentales de los tubos planos, con respecto a los tubos circulares.

f —— H3L5LIN_NUM
—— H2L7LIN_NUM

6 1 —— H3L5ESC_NUM
—— H2L7ESC_NUM

5 ——H3L5LIN_EXP

——H3L5SESC_EXP
4 —+—H2L7LIN_EXP
1 ——H2L7ESC_EXP

Factor de friccion
w

2 4
1 &\4
e,
0 T T . T =
0 10000 20000 30000 40000 50000

Re

Figura 4.20. Factor de friccidn contra tubos Re para un banco de tubos planos, experimental contra numérico.

La figura 4.20 muestra la comparacién del factor de friccién para los datos experimentales
contra los datos numéricos obtenidos mediante la correlacion propuesta por [16]. De la grafica
se observa que se presentan valores mas altos del factor de friccién con los datos experimentales
qgue en el caso de los datos de la correlacion. Para el caso de la configuracién H3L5 en linea hay
una diferencia porcentual del 10.53%, en la configuracién H2L7 una diferencia del 42.13%.
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Figura 4.21. Diferencial de presién, configuracion H3L5 escalonado.
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Figura 4.22. Diferencial de presién, configuracién H3L5 en linea.

En las figuras 4.21 y 4.22 se muestran las graficas de diferencia de presién por filas para

la configuracién H3L5 en arreglo en linea y en escaldn. Se observa en ambas que la diferencia de

presion entre la cuarta y quinta fila es muy similar, ya que la diferencia es de solo 16 pascales,

ademads se observan fluctuaciones en ambas graficas en la tercera y cuarta fila, a causa de que

hay una transicién en el que el flujo, ya no presenta ningln obstdculo y el perfil de velocidad se

acondiciona al liberarse en el canal en los tubos variando la presidn, con el fin de mantener la

continuidad del flujo a la salida.
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Figura 4.23. Factor de friccién promedio, configuracion H3L5 en linea.

En la figura 4.23 se muestra el factor de friccién para ambas configuraciones y ambos

arreglos, se observa que la configuracién L5H3 tiene valores mas bajos de caida de presion, los

cuales permanecen semejantes con variaciones hasta el nimero de Reynolds de 20000,



Capitulo IV Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

posteriormente se mantiene estable, a diferencia de la configuracion H2L7 que presenta mas
fluctuaciones, que se debe al menor espaciamiento entre tubos.
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Figura 4.24. Factor de friccién, configuracién H2L7 en escaldn.
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Figura 4.25. Factor de friccidn, configuracion H2L7 en linea.

Las figuras 4.24 y 4.25 muestran el factor de friccidn para la configuracién H2L7, para los
arreglos en linea y escaldén. Se observa que en la configuracién en escaldn se mantienen mas
fluctuaciones debido a las obstrucciones presentadas por los tubos, a diferencia, en la
configuracion en linea el factor de friccidn se estabiliza a partir del nimero de Reynolds 20000.
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Conclusiones

Se realizé la experimentacion de cuatro arreglos y dos configuraciones de tubos planos,
dos en arreglo en linea y dos en escaldn, las cuales fueron identificadas con la nomenclatura
H3L5 y H2L7. Por medio de la toma de presiones estaticas y mediante la técnica de
anemometria de hilo caliente se obtuvieron datos sobre el comportamiento del flujo en los
bancos de tubos.

Las mediciones se realizaron para un intervalo del nimero de Reynolds de 6200 —
51500, en el que los perfiles de velocidad mostraron diversos efectos. Para la configuracion
H2L7 con un arreglo en linea se observd la formacién de dos curvas que indican un flujo
negativo en un intervalo del nimero de Reynolds 6200 — 16500, que es mas evidente en el
caso de la configuracién en escaldn. Para el caso de la configuracion H3L5 la formacién de las
curvas superiores en el perfil de velocidad se mantuvo para un intervalo del niumero de
Reynolds de 6200 — 21000.

En la configuracion H2L7 al compararse el arreglo en linea con el de escalén para
diversos numeros de Reynolds, se observé que en el nimero de Reynolds de 6200 no hay
grandes fluctuaciones de velocidad de una configuracién respecto a otra. A medida que el
nimero de Reynolds se incrementé se presentd una diferencia del 29% del promedio de las
velocidades para un nimero de Reynolds de 16500, y una diferencia del 32% del promedio de
velocidades a la salida para un nimero de Reynolds de 31000.

En la configuracion H3L5, que tiene una mayor relacion longitudinal y transversal, los
perfiles de velocidad mantiene una forma ligeramente cuadrada en el caso de la configuracién
en escalén y con un nimero de Reynolds de 21000. Este comportamiento se debe a que el
flujo se acondiciona (“suaviza”) al circular por el canal formado por dos tubos planos, lo que le
permite al flujo tener un mayor recorrido.

La velocidad mdaxima se presentd en el canal formado entre los tubos, con valores mas
altos registrados para el caso de la configuracidn en escaldn. En el arreglo H3L5 para un nimero
del Reynolds de 6200 hay una diferencia del 37% en las velocidades maximas, sin embargo, en
el caso del arreglo en linea los mayores valores registrados se mantienen uniformes en el canal
en el intervalo de 4 — 5.3 m/s, a diferencia del arreglo en escalén que presentdé los valores
maximos al ingresar al canal.

Los valores mas altos de la intensidad de turbulencia se registran justo detras de cada
tubo observandose que los valores maximos se mantienen hasta una distancia de 50 mm para
un numero de Reynolds de 6200 en el arreglo H3L5. A medida que crece el niumero de
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Reynolds la distancia en que se mantienen los mayores valores de la intensidad de turbulencia
disminuye hasta 5mm para un nimero de Reynolds de 51500.

En la caida de presién para el caso del arreglo H3L5 hay una variaciéon de 16 Pa,
respecto al valor maximo alcanzado por ambas configuraciones, se observé en ambos casos la
presencia de fluctuaciones en la tercera y cuarta fila. En el caso de las configuraciones H3L5 y
H2I7 para el arreglo en linea el factor de friccion muestra un descenso que se mantiene en el
intervalo del nimero de Reynolds 1000 — 20000, posteriormente el factor de friccién se
mantiene con una distribucién uniforme. Resulta notorio que entre el arreglo en linea y el
arreglo en escaldn la diferencia de presiones resulté minima.

Con los datos generados se tendria la posibilidad de disefiar un intercambiador de calor
con fines de recuperacion de la energia contenida en los gases de combustién, manteniendo
una baja caida de presién como se observé en el caso de la configuracién H3L5.
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Recomendaciones

Para aplicaciones técnicas se requiere de mayor informacidn, por lo que se recomiendan
los siguientes puntos:

e Realizar una investigacion en la que se considere la transferencia de calor local en un
banco de tubos planos.

e Realizar un estudio sobre banco de tubos planos en el que se modifique la posicién
angular de los tubos planos, y se determinan las caracteristicas dinamicas y térmicas.

e Efectuar mediciones mediante el anemémetro con una sonda de dos y tres componentes
de la velocidad, a fin de obtener informacién mas detallada del comportamiento del flujo,
tal como la frecuencia de desprendimiento de los vortices.

e Determinar el efecto que se produce al incrementar el nimero de filas del banco de tubos,
y modificar las dimensiones geométricas de los tubos planos.

e Realizar un estudio mediante una simulaciéon numérica con el fin validar los datos
experimentales.
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Incertidumbre

La incertidumbre de la medicidon es una forma de expresar el hecho de que, para un
mensurado y su resultado de medicién dados, no hay solo un valor, sino un nimero infinito de
valores dispersos alrededor del resultado, que son consistentes con todas las observaciones,
datos y conocimientos que se tengan del mundo fisico y que con distintos grados de
confiabilidad pueden ser atribuidos al mesurando.

En forma especifica la incertidumbre es el pardmetro, asociado con el resultado de
medicién, que caracteriza la dispersion de los valores que pudieran ser razonablemente
atribuidos al mesurando. Por lo tanto la incertidumbre implica el crecimiento de confianza en la
validez del resultado del resultado de medicidn.

Componentes de incertidumbre

En la estimacidon de toda la incertidumbre puede ser necesario tomar cada fuente de
incertidumbre y tratarla separadamente para obtener la contribucién de cada fuente. Cada una
de las contribuciones separadas a la incertidumbre es referida como una componente de
incertidumbre. Cuando es expresada como una desviacion estandar una componente de
incertidumbre es conocida como una incertidumbre estdndar. Si hay correlacion entre
cualquiera de las componentes entonces esta tiene que ser tomada en cuenta determinandose
la covarianza. Sin embargo, es posible disminuir todo el esfuerzo envuelto y, cuando las
componentes cuya contribucidén es evaluada en comun estan correlacionadas, puede no haber
necesidad adicional de tomar en cuenta la correlacion.

Para un resultado de una medicidn y, la incertidumbre total, denominada incertidumbre
estandar combinada y denotada por u.(y), es una desviacion estandar estimada igual a la raiz
cuadrada positiva de la varianza total obtenida por la combinacién de todas las componentes
de la incertidumbre, evaluado por lo tanto, utilizando la ley de propagacién de incertidumbre.

Para la mayoria de los propésitos en las mediciones, puede ser utilizada una
incertidumbre expandida U(y). La incertidumbre expandida suministra un intervalo dentro del
cual el valor del mensurando se cree caer con un alto nivel de confianza. U(y) es obtenida por
la multiplicacién u.(y), la incertidumbre estandar combinado, por un factor de cobertura k.

La eleccidon del factor de cobertura k esta basas en el nivel de confianza deseado. Para
un nivel de confianza aproximada de 95%, k es 2. El factor de cobertura siempre debe ser
sefialado para que la incertidumbre estandar combinada de la magnitud medida pueda ser
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recuperada, para usarse en el cdlculo de la incertidumbre estandar combinada de otros
resultados de mediciones que puedan depender de la magnitud.

Incertidumbre de las mediciones del CTA

Las normas actuales hacen referencia a la incertidumbre del modelo ISO, que combina
las contribuciones de la incertidumbre U(y;) de cada variable individual de entrada x; en una
incertidumbre total para un nivel de confianza dado. La variable de salida es definida como y; =

f ).
La incertidumbre relativa estdndar U(y;) es una funcidn de la desviaciéon estdndar de la
varianza de entrada:

1 Ax;
ulvi)=—-§- (_‘)
) " k.

ay; . .
Donde § = a—y‘ es el factor de sensibilidad y k; es el factor de cobertura en relacién a la

l
distribucidn de la varianza de entrada (gaussiana, rectangular, etc....)

En muchas aplicaciones de la ingenieria se asume que se tiene un error de distribucion
gaussiana, se logra normalmente un nivel de confianza del 95% por medio de la multiplicacién
de la incertidumbre estandar con el factor de cobertura de k = 2. Entonces la incertidumbre

U(tot) =2+ | u()?

Los resultados de la incertidumbre obtenida con el anemdmetro CTA son una

total relativa expandida es

combinacién de las incertidumbres de las diferencias de potencial individuales adquiridas al ser
convertidas en velocidad y la incertidumbre del andlisis estadistico de las series de velocidad.

Incertidumbre de la velocidad de muestreo.
Equipo de calibracién.

Si la calibracidn se realiza con un calibrador o con un tubo de pitot estatico, constituye
una fuente importante de incertidumbre. El error es estocastico con una distribucion normal y
la incertidumbre estandar relativa se expresar como:

1
U(Ucal) = m : STDV(Ucalibrador (%))

La incertidumbre del calibrador es frecuentemente dada como una incertidumbre relativa
estandar, a4, en porcentaje mas una constante de contribucién ,b.,; en, m/s:
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STDV(Ucalibrador) = ia(%) + beqi(m/s)
La constante de calibracion, b.,; se puede despreciar en velocidades menoresa, 5 m/s.
Linealizacion

La linealizacién de la incertidumbre esta relacionada con los errores de la curva de
ajuste. Es estocdstica con una distribucion normal, la incertidumbre relativa estandar puede ser
calculada de:

1
U(Uin) = 100 STDV (AU (%))

donde STDV (AU;,) es la desviacion estandar de los errores de la curva de ajuste en los puntos
de calibracién en %.

Incertidumbre relativa a la adquisicion de datos.
Resolucion de la tarjeta A/D.

La resolucién de la incertidumbre es estocastica con una distribucién cuadrada, la
incertidumbre relativa estandar se expresa como:

Donde Ey4p es el intervalo de entrada de la tarjeta A/D, n es la resoluciéon en bits, U la
. ou . . o
velocidad Yy es la pendiente de la curva de calibracién inversa U = f(E).
Incertidumbre relativa a las condiciones experimentales.
Posicion de la sonda.

La incertidumbre de posicidn relacionada a la alineacién de la sonda en la configuracién
experimental después de la calibracion, es estocastica con una distribucidon cuadrada. La
incertidumbre relativa estandar se expresa como:

1
U(Upos) = ﬁ (1 —cos0)

Normalmente una sonda puede posicionarse con una incertidumbre de A8 = 1°.
Variacién de temperatura

Las variaciones de la calibracién para la experimentacién o durante un experimento
introducen errores sistematicos. Si no se corrigen, un cambio de temperatura en le ambiente
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produce un exceso de temperatura en la sonda, que es considerada como una incertidumbre
estocdastica con distribucion rectangular. La incertidumbre relativa estandar es.

1 1 1 /A 0.5
u(U =—-—-—(—-U—°-5 1)
Wem) = F 07,7 Y+

Donde T, es la temperatura de la sonda, T, la temperatura del ambiente, y AT es la diferencia
de temperatura, entre el ambiente y la sonda, en la medicion.

Esta estimacion se basa en la funcidn de calibracidn de la ley de los exponentes:
E? = (Tw —To)-(A+B- (Ucal)o's) =(Tw—To) (A+By-(p- U)O'S)

Donde la velocidad U,.,; representa la densidad de la masa, pU, variaciones en la densidad, p,
con la adicién de la temperatura. En gases, la incertidumbre relativa estandar se obtiene como:

1, 1T
3 PTT 3273

Variacion de la presion del medio ambiente

U(Up,t) =

Los cambios de presion en el ambiente influyen en la densidad, y por lo tanto en la
velocidad calculada. Estas contribuyen como una incertidumbre estocastica con distribucion
rectangular, la incertidumbre relativa estandar es:

0e) = 5 (775 55)

Humedad

Bajo condiciones normales los cambios en la composicidon de un gas se producen a
casusa de la humedad. La incertidumbre es estocastica con distribucién rectangular, la
contribucidn relativa estandar es:

U 1 1 adU AP
hum \/§ U apwv wv
la influencia de la transferencia de calor es muy pequefia, aap—uz 0.01-U por 1kPa de

diferencia en la presion de vapor del agua P,
Incertidumbre de la velocidad de muestreo.

La incertidumbre relativa expandida de una sola velocidad de muestre, obtenida con
una sonda de un hilo caliente de un hilo en aire, se resume en la siguiente tabla.

Datos de entrada:



Incertidumbre Dinamica de flujo sobre un banco de perfiles planos

T, — T —200°CU—60m A =1.396,B = 0.895 aU—84-6m/5
w—lo= U =00-2,4= 15965 = 0.895, 7% = 046

Fuentes de | Variable | Valor | Variaciones relativas | Valores | Fact | Incertidumb
incertidum | s de | es de salida comune |orde |re relativa
bre entrada | comu s cobe | estandar
nes rtura
4% axi %'A}’i %.Ayl' : %'%'A%
Calibracién AU o 0.4% | 2STDV(100-AU.y) 0.008 2 0.02
Linealizacié AUsi; 0.7% | 2STDV(100 - AUs;;) 0.01 2 0.005
n
Resolucion Esp 10 voli 1 E4;p OU 0.0035 | 3 0.002
A/D n 12 bit U 2" 9E
Posiciéon de 0 1° 1 — cos6@ 0.00015 | /3 ~ 0
la sonda
Variaciones AT 1°c | 1 AT (é 0.00009 | /3 ~ 0
de u (T,—T, \B
temperatur oS
a +1)
Variaciones AT 1°C AT 0.004 \3 0.002
de 273
temperatur
a
Presion AP 10 kPa Py 0.01 V3 0.006
atmosféric Py + AP
a
Humedad AP,, | 1kPa 1 aU 0.0001 | /3 ~0
—_——— . APWU
U dB,,

Incertidumbre relativa expandida:

11 2
U(muestreo) = 2\/2 (E T Ayi> = 0.04 = 4%






