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Objetivos.

El presente trabajo tiene como objetivo principal diseiiar una instalacion
experimental que permita evaluar el comportamiento térmico ¢ hidrodinamico de tubos
con intensificadores de calor en su interior. Estos tienen la finalidad de mejorar la
transferencia de calor, sin embargo, como también se incrementan los efectos de caida

de presion a través de los tubos mejorados, se hace necesario no sélo obtener las

correlaciones experimentales de transferencia de calor, sino también las que se refieren .

al incremento en el coeficiente de friccion. Con la futura puesta en marcha de la
instalacion experimental se podria definir la direccion a seguir en cuanto a las
geometrias de tubos mejorados, para maximizar el indice de eficiencia, es decir, la

razon entre el valor mejorado de la transferencia de calor al valor del factor de friccion

generado. Esto tan sdlo es un ejemplo de las varias lineas de investigacion:que se

podrian empezar con ¢l desarrollo y conclusion de este proyecto, ademas de apoyar a

la investigacion en ¢l campo de estudio del transporte de calor que se realiza en la

Facultad de Ingenieria de la U. N. A. M,
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OBJETIVOS

Se pretende que en este dispositiva  experimental se  puedan lograr
experimentos de conveecion natural, forzada o mixta cn regimenes de thuyjo turbulento,
de tubos cun algin tipo de intensificadares de wansferencia de calar, en posician

vertical, horizontal o inclinada.

Se plantean las bases de la operacion del sistema para obtener resultados
confiables, los cuales seran comparados, ¢n un momento dado, con los datos

experimentales obtenidos en la literatura que se cita al final de este trabajo.

Asi mismo el sistema e instalacion experimental tendrd como fin obtener
coeficientes convectivos de transferencia de calor con fines didacticos, apoyando a los
cursos de transferencia de calor y dinamica de fluidos que se imparten en la Facultad
de Ingenieria de la U.N.AM.. Este punto es importante ¢ interesante, ya que dara la
oportunidad a los alumnos de fa Facultad de Ingenieria de poder constatar ellos
mismos el origen de las correlacioncs del desempeiio de la transferencia de calor y
caida de presion, pues, en muchas ocasiones, el mirar tales expresiones en un libro no
fomenta el deseo de investigar su procedencia, y con ello se pierde el espiritu al
desarrollo de la investigacion tecnoldgica. De aqui se concluye el valor de emprender
el presente proyecto, ya que se fomentard el interés de los alumnos por el estudio
experimental de la transferencia de calor, cuyo campo de aplicacion . es

extremadainente extenso.
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CAPITULO 1

INTRODUCCION

1.1 Antecedentes

El equipo térmico empleado en las industrias de transformacion, del aire
acondicionado, refrigeracion y en todas aquellas donde se haga neccsaria la
transferencia de calor, requiere de una operacitn eficiente, sobre todo porque en la

actualidad el ahorro y mejor aprovechamiento de la energia ha recobrado importancia.

Contar con los conocimientos acerca det principal fendmeno que se presenta
en un equipo térmico, hace posible alcanzar las exigencias enérgeticas requeridas en el

misimo. Pero, para desarrollar los conocimientos del comportamiento térmico en

determinado cquipo, es necesario cubrir los diferentes aspectos de los problemas, es

decir, se tienen que resolver de manera analitica o nimerica, y experimentalmente.

Sin embargo, un tema que presenta un gran rezago en el campo experimental

en nuestro pais, es e! de ta transferencia de calor.
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INTRODUCCION

La transterencia de calor es un tema que ha sido estudiado poco en nuestra
Facultad y en los diferentes Institutos de Ja UN AM.. sobre todo en el campy
experimental. Asi lo demuestran Jas escasos trabajos que se han Hevado a cabo ahi,
por ejemplo: N Chargoy [1] realizo un trabajo sobre intensificadores de transferencia
de calor en el afto de 1982; después de éste, M. A. Chavez y W. Zhixue {2] realizaron
en ef afio de 1985 trabajo sobre transferencia de calor en serpentines. W. Zhixue {3} en
1988 lleva a cabo una investigacion sobre conduccion en estado transitorio. A.
Rodriguez {4} publica en 1988 sus resultados sobre transferencia de calor en lechos
empacados. En el primer caso imencionado se diseitd y construyd una instalacion
experimental que fue utilizada también en el caso de la ref. [3], pero a Ia fecha no ha
sido usada. Para el trabajo de Ia ref. {2] se utilizo una instalacion muy rudimentaria. A.
Vallgjo 5] presento en 1990 un andlisis tedrico para ¢l enfriamiento de una placa
plana en flujo laminar y turbulento, tomando en cuenta la conduccion de calor
longitudinal a través de Ia placa. M. G. Vargas [6] efectué en 1992 un trabajo en el
que se incluye un estudio experimental y nimerico de la conveccion natural en estado
transitorio para una cavidad, la investigacion se realizd para un niinero de Rayleigh de
orden 10° y Pr = 07. G. del S. Alvarez [7] tealizd un andlisis teérico del
comportamiento térmico de vidrios con controlador dptico solar, en ¢l aflo de 1994. Ei
modelo matematico presentado en una. dimension contiene anélisis en estado
pesntanente y transitorio. Finalmente en 1995, D. Palomino [8] lleva a cabo un estudio

nimerico para el problema de la conveccion natural laminar entre dos placas paralelas

inclinadas separadas por aire, con calentamiento a temperatura y flujo de calor.

constantes sobre la placa superior.
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INTRODUCCION

Teniendo en cuenta que el mayor porcentaje de la investigacion nacional en ¢l campo
de ta transterencia de calor se lleva a cabo en la UNAM | se deduce que esta

investigacion en este aspecto ha sido escasa.

Si queremos dar solucion a los problemas nacionales, en donde se encuentre
invalucrada la transferencia de calor, debemos atender de manera urgente la

mvestigacion experimental.

Por lo anterior, y también debido a que gran parte del equipo térmico,
mencionado con anterioridad, emplea tubos con diversas caracteristicas para llevar a
cabo la transterencia de calor, en cuyos interiores y alrededor de ellos eirculan fluidas
que intercambian energia térmica, se desarrolla este trabajo el proyecto del diseio de
una instalacion experimental para determinar coeficientes convectivos internos en

tubos con dispositivos intensificadores de transterencia de calor.

1.2 Inteusificadores de Calor,

1.2.1  Clasificacion.

Para llevar a cabo el diseila termohidraulico de un intercambiador de tubo y
coraza deben estar disponibles fas correlaciones de caida de presion y transferencia de
calor para ambos lados, tubos y coraza. Inicialmente solo se usaban tubos lisos en los
intercambiadores.  Sin embargo, conforme se incrementan los costos de energia y
materiales éstos han motivado la necesidad de hacer mis eficientes  los
intereambiadores de calor. Un énfasis considerable se ha localizado en el desarrollo de

superficies que aumentan o mejoran la transferencia de calor.
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INTRODUCCION

Il uso de superficies mejoradas conduce o conlleva al disenador a
incrementar la carga de calor para un intercambiador dado; a reducir el tamafo del
intercambiadur para una carga de calor dada. a establecer un equilibrio mds optimo
entre el incremento en la transterencia de calar y el aumento en la caida de presion o; a

reducir la diferencia de temperatura en la entrada..

Mientras los origenes de los tubos mejorados son bastantes obscuros. los
tubos corrugados estuvieron en uso desde hace 60 afios, lo cual da una idea clara de
la preocupacion en la transferencia de calor a través de este medio. Para propositos de
discusion es conveniente identilicar los tubos con intensificadores de calor en los
siguientes grupos:

- Superficies rugosas

- Superficies extendidas

- Insertos que crean flujo remolino

- Insertos que mezclan el flujo.
En la tabla 1.1 se muestran ejemplos mas concretos de estos dispositivos.

Tabla 1.1 Intensificadores de Calor

Superficics ruposis Superficies extendidas  Insertos-Flujo remolino  Insertos- Mezcladores
Granos de arctia Aleta circunferencial — Turbulador Mezclador estatico
Ranurado circunferencial — Aleta forjada Cinta torcida tnserto bandera
Grabado espiral Multipasaje Inscrtos slambre Inserto estrella
Realzado cspirat - Aleta longitudinal .

En adicion a los tubos disponibles comercialmente, hay otro tipo de
dispositivo el cual es de considerable interés para intercambiadores de tubos y coraza,

llamado inserto de cinta torcida. Estos intensificadores se usan dentro de los tubos,




INFRODUCCION

frecuentiemente como un arreglo para tos intercantbiadores que tueron subestimados
Sin embargo, puesto que son tan facites de hacer, la ntayoria de los fabricantes de

euipo térmico manufacturan sus propias tubos con cintas torcidas

Enla figura t.t se muestran Jas secciones transversales de 8 tubos disponibles
comercialmente con dispositivos internos para incrementar fa transterencia de cador,
asi nismo en la figura 1.2 se muestran un par de tubos con mejoramientos externos.
Cabe hacer mencion que algunos tubus, semejantes al mostrado en la figura 1.2,
tienen mejoramicnto en ambos lados  Los didmetros son definidos como sigue: {71}

- Di, diametro interior maximo para el mejoramiento interior.

- Do, diametro exterior maximo para e} mejoramiento exterior

T (Y @ T
J i} /il i \OLL

Inserts Tipe Cinta  Aloinde Interne en Aleiade Quintwplex  Inserts Estrella

—__-—!—.if [ } Iﬁt TI,

Alstade Amatrén Tuhe Corvugads  Alstade Dwplox  Alotas Rectas

Fig, 1.1 Tubes con Intewsificadores de Caler
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Fig. 1.2 Tuho con intensificadsres de calor externos

1.2.2  Meeanismos

Los dispositivos intensificadores de transferencia de calor dentro de tubos,
tales como costillas, aletas, ranuras, etc., son una técnica comprobada para
incrementar fa operacion térmica de equipo de transferencia de calor. Existe una buena
cantidad de tales dispositivos, pero todos ellos se pueden describir mediante cinco

diferentes mecanismos de mejoramiento de transferencia de calor, ellos son:

a) Adelgazamienta de la capa limite
b) Adicion de superticie

¢) Separacion y recireulacion

d) Separacion y reacercamiento

¢) Remolino

La figura 1.3 muestra ejemplos de tubos que generan estos meeanismos. [10]
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INTRODUCCION

up Adelgazumionto de la capa limite.

Este mecanismo esta asociado con superficies rugosas tridimensionales R'T
Kukreja et al |42} eswdio el efecto sabre la transferencia de calor logrado con
diferentes  contiguraciones de rugosidad en canales, wtilizando la técnica de
sublimacion de naflalina Sin embargo, le mas estudiado acerca de este mecanismo es
¢l empleo de granos de arena empacados que fueron usados en Jas investigaciones de
Nikuradse (1933) y Dipprey v Sabersky (1963). Otros tipos de rugosidades
tridimensionales se forman mediante procesos de maquinado. El mecanismo para el
incremento en la transferencia de calor es la reduccion del espesor de la subcapa

laminar, como claramente lo diseutio Dawson y Trass (1972).

Es bien conocido que el porcentaje de caida de temperatura a través de la
subcapa laminar crece incrementando el nimero de Prandtl. Por ejemplo, Sabin et al,
(1980) mostré que este vajor cambia de 24.6 a 65.7 % cuando el nimero de Prandt)
cambia de I a |0 en Re=50000 para un tubo liso. Estos nimeros sugieren que
cambios pequeitos al espesor de la subcapa laminar con una rugosidad tridimensional
incrementard el coeficiente de transferencia de calor en un Indice mas rapido que la
caida de presion cuando ¢l nimero de Prandtl es mayor que uno. Sin embargo, ya se
ha demostrado que este no es ¢l caso y 1al comportamiento puede explicérse como

sigue: el espesor medio de la subcapa laminar no se reduce facilmente (Hinze, 1959), y

solamente es climinado por completo cuando el ntimero de Reynolds rugoso llega a

ser cerea de 60 o aprosimado al limite de la region completamente rugosa. Para la
region de transicion, la subcapa limite esta todavia presente y encimada sobre la

superficie rugosa (Dawson, and Tross, 1972),




Ellos especataron que el espesor de la
subeapa laminar no es unitorme, siendo mas
grueso entre las interrupeiones y mas delgado
en las puntas de la superticie rugosa del tubo
Conforme el Re crece, ¢l espesor medio de fa
subcapa decrece, y eventualmente la subcapa
es penetrada en las puntas.  Entonces ocurre
la separacion v la  turbulencia generada
mediante fa separacion, se transmite dentro
de los valles, lo cual fomenta la reduccion del
espesor de la subcapa. La ruptura de la
subcapa y la penetracion de la turbulencia
deniro de las regiones huecas propicia un
incremento rapido tanto ¢n la transferencia
de momentum como en la de calor y/o masa.
Un mavor incremento en este Qltimo sc
deberia esperar para fluidos con un nimero

de Prandtl mayor que la unidad.

Conforme el numero de Reynolds se
incrementa al valor requerido para alcanzar la
region completamente nugosa, la subcapa
laminar desaparece en las cavidades. Por lo
tanto, adicionando rugosidad del mismo
orden de magnitud del espesor de la subcapa
laminar no modifica, de manera siguificativa,

¢l espesor de la subcapa.

INTRODET NN

Ay Adelgazamizito de Ja Capa Limite.

i~

<

b) Adicion de superlicie

b= P omd b w e
B o7 3 W | N Mg © /I
Ceite st rer i TTIIITISIT I rads

pend pea2 peet

d) Separacién y Reaccrcamiento (p/e > 6)

¢) Remolino
Fig. .3 Ejemplos de lipos de fubos  cont

intensificadores de calor v los. correspondicnies
meeanisios de transferencia. ‘
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b Adicidn de superficie

En este caso el aumento de transfurencia de calor es solamente el resultado del area
adicional de transferencia, tal como costillas longitudinales o casi tongitudinales en ¢l

interior del tubo cominmente Hlamadas aletas.

Carnavos (1979, 1980) desarrollé correlaciones para la transferencia de calor
y caida de presion de tubos aletados internamente basados sobre datos de aire, agua y

una solucion de etilenglicol y agua al 50 %. Estas correlaciones son las siguientes:’

Nucy = 0.023Re”*Pr"*Fy Nota;
Fy = (Ap/ Ar;)o"(A,, ! A" (seca)*” A = Area del nitcleo del flujo,

£ = 0.046F;/ Rey* Ay = Arca de transfercucia de un tube liso.
Fe = (Al Aa)(sec o )™ A, = Areade transt. de u 1ubo mejorado.

donde Nugs=(hdn) /k, Rey = (pudy) /it estin basados en el didmetro hidraulico y u
es la velocidad basada sobre el area de flujo real, Ag, y no el valor nominal, Ag, la cual

se calcula con el didmetro interior maximo.

Carnavos us6 el diametro hidrdulico del canal mejorado en estas
correlaciones. Este didmetro hidraulico se consideraria como un parametro adecuado
de correlacion de superficies aletadas internamente st los valores de Fy y Fr son
cercanos a la unidad. Sin embargo, los valores de Fy y Fr , para los tubos probados
por Carnavos, oscilaron entre 0.68 - 1.14 y 0.9 - 1,07, respectivamente. Estas grandes
variaciones demostraron que el didmetro hidriulico,, por si mismo, no es un pardmetro
de correlacion exitaso, lo cual fue también anunciado por Hilding and Coogan (1964),

Bergleset al. (1970), y Bergles et al. (1971).

'} dnguto de efice o s mide a partir del cjc fongitudinal det tubo y hasta a inclinacion de la
espiral formitda por a configuracion, Ia cual se wiliza para incremeniar la transferencia de cator,
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El punto mas importante revelado por estas correlaciones es que los factores
de correlacion para el angulo de hélice en los términos Fiy Fy ((sec o )"y (sec a
'™ respectivamente) indican que el aumento de transferencia de calor crece en un
mdice mucho mas rapido que el factar de friceion o caida de presion. Watkinson et al
(1974) también descubrieron que ¢l ntmero de Nusselt crece mds rapidamente con
aletas espirales que como lo hace la caida de presion con un conjunto diferente de
experimentas Como resultado de esto, el indice de eficiencia termohidraulica debe
crecer con el angulo de hélice, por la que la recomendacion a seguir es que las aletas
longitudinafes o cercanamente longitudinales no se deben usar, pues solamente se fian
del aumenta en ¢l drea de soperticie de transferencia y, no totan ventaja del resultado
mejorada de transterencia de calor del mecanismo de remolino, el cual se explicard
mis adelante. También se nota que el mecanismo de remolino es aparentemente

aetivado en dngulos de hélice pequenos.

En 1993 Nae-Hyun Kim y R.L. Webb [56] hicieron una prediccion analitica
para flujo turbulento utilizando los perfiles de temperatura y velocidad logaritmicos
para determinar la friccion y transferencia de calor en ductos aletados axialmente. Los
resultados sc aproximaron en +10 % en cuanto a caida de presidon y en £15% en

transferencia de calor con respecto a datos experimeniales de Carnavos (1979).

Algunos insertos de superficies extendidas fueron propuestos como un tipo
de aumento viable por Hilding y Coogan (1964). El dispositivo de inserto esta
formado por un proceso de extrudir con cuatro o seis posiciones de contacto a lo
largo de la pared interior del tubo. Este tipo de dispositivo no se considera eficiente, a

menos que el extrudido sea torcido para promover el flujo remolino.
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Con respecto a una aplicacion directa de este mecamsmo de superficie
extendida, 8.8 Hsicli y C.C Lin [57] llevaron a cabo un estudio de transferencia de
calor en la region de entrada para un intercambiador de calor de doble tubo en regimen

laminar con ¢l tubo interno aletada
¢) Neparacidn y recirculacion.

El mecanismo de tlujo de separacion y recirculacion existe cuando la relacion
paso-altura de la interrupecion, Py /e, de un intensificador bidimensional es menor al
intervalo 4-8 y cuando ¢l angulv de la hélice es mas grunde que 60 a 70 grados. El
valor de transicion P, /e de 4 a 8 se comprobé firniemente mediante mediciones de
flujo local y transferencia de calor, y ¢l valor real del intervalo depende de la forma de

la interrupcion o rompimiento, nimero de Reynolds, y el perfil del pasaje.

Con estos angulos de hélice grandes el flujo no puede seguir el ajuste de la
espiral y debe fluir sobre los rompimientos y separarse de la pared como se muestra en
la figura 3. Sin embargo, existe una zona de recirculacion entre los rompimientos

debido a que el paso es menor que la Jongitud de adherencia.

Casi todos los experimentos de tubos con caracterlsticas geométricas del
mecanismo de separacion y recirculacion se desarrollaron antes de 1970, y en los
altimos veinte aifos no ha recibido mucho interés, lo cual se explica por la dificultad
que presenta en su maquinado y, también, a que no es un mecanismo que opere

eficientemente mejor que otros.
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d) Separacian y reacercantionto.

FI mecanismo  de  separacion y  reacercamiento  tambicn  ocurre en
interrupciones hidimensianales con angulos de hélice mas prandes que de 60 a 70

grados, sin embarga, el valor Py /e es ahora mayor que fa fongitud de acercamiento

E} fluide separado de fa pared a causa de fa interrupeion se puede ahora pegar
de nueva a la pared del tubo causando un incremento substancial en el coeficiente
tocat de transterencia de ealor alrededor del acercantiento. Aguas abajo del punto de
union la capa himite comienza a formarse hasta que ¢f proceso de separacion se repite
con la siguiente interrupcion. Las superficies intensificadoras que caen en esta
categoria son las mas comunes; siendo ejemplos las superticies abolladas espiralmente

{también Hamadas tubos corrugados) y tubos ribeteados.

Una gran familia de intercambiadores de calor comerciales que se estin
mejorando confian en el mecanismo de intensificacion de separacion y reacercamiento.
Estos tubos se hacen por medio del gravado en relieve de un tubo liso a través de
presion externa concentrada, Estos tubos tambien son lHamados tubos abollados o

corrugados debido a su apariencia.

Bajo el esquema anterior, V.. Zimparoy et al {37 y 38] realizaron
experimentos en tubos corrugados, obteniéndose datos del comportamiento de caida

de presion y transporte de calor. Los rangos de estudio fueron 10 < Re < 6x10%y 2.2

<Prsid

Hay otro tipo de intensificador con ribeteado de seccion transversal

rectangular, e cual ha recibido considerable atencion tanto experimental como’

analiticamente, aunque no son comercialmente viables debido a dificultades de

manufactura.
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Es bien conocido que existe un incremento substancial en ¢l coeficiente de
transferencia de calor cerca del punto de reacercamiento para un fluido separado,
siendo la causa de separacion una interrupcion en la superficic o una expansion
abrupta. En particular, el coeficiente de transferencia de calor empieza a crecer en ¢l
punto de separacion a un valor maximo cerca y antes det punto de reacercamiento y

entonces decrece. Existen dos posibles explicaciones para este fendmeno fisico:

1. lo delgado de la capa fimite térmica a causa del impacto oblicuo def flujo cerca de la

localizacion del punto de reacercamiento, y/o;

2. los atios niveles de turbulencia generados en la capa cortante que siguen a la

separacion y se transportan a fa superficie.

El mecanismo de transferencia de calor no depende de manera importante de
la forma de la interrupcion, mientras que la caida de presion mantiene una refacion
estrecha con la configuracion de la ruptura. Para la aleta pequefia de seccion
rectangular, el nivel de intensidad de turbulencia generada por la separacion es mds
grande que el producido por una aleta de seccion contomeada, sin embargo el efecto
se produce mas lejos de la superficie. Como un resultado, podemos decir que, el
comportamiento térmico de ambas formas de aletas es casi similar debido al mismo
nivel de turbulencia que se genera con ambas configuraciones, aunque en diferentes

zonas de la superficie del tubo.
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¢) Remaolino.

Los detalles de como el mecanismo de remolino incrementa fa transferencia
de calor hasta ahora no se han resuelto completamente. En la actualidad hay, quiza,
una combinacion de mecanismos de remolino tal como los mecanismos de separacion .
y recireulacion, y el de separacion y reacercamiento. Se proponen dos mecanismos:

1. Remolino en tubos con indices de paso a altura grandes en la ruptura y,
2. Remolino y recirculaciun en tubos con indices de paso a altura pequedos en la

ruptura

Lo mayor parte de tubos con costillas en espiral y tubos espiralmente
estriados caen dentro de la categoria remolino, mientras que los tubos profindamente
ranurados, conformados mediante una operacion de torsion caen dentro de la

categoria remolino y recirculacion,

Existen tres razones propuestas para el aumento en fa transferencia de calor
a través del mecanismo de remolino.  Algunas mediciones hechas por Smith et al.-
(1968) sugieren que ¢l mejoramiento es el resultado de la reduecidn en fa resistencia
térmica en el centro del flujo a causa de la accion remolino, Otros mecanismos pafa el
incremento en la transferencia de calor son cl aumento en la velocidad a causa de fa
extension de la longitud en la  trayectoria def flujo, como propuso Newson and
Hodgson (1974) /o tlujos secundarios inducidos entre las rupturas, asi mismo la

rotacion de cuerpo solido como propuso Yampolsky et al. (1984).

Donald D. Joye et al [58) realizaron un estudio en el incremento de la
transferencia de calor para un tubo anular con el tubo interior aletado helicoidalmente.
Ahi se compara favorablemente el efecto de una aleta helicoidal en un tubo anufar

contra otra geometria.
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Otro estutio, en el que interviene el mecanismo de remohno, lo Hlevé a cabo
AW Date | 60]. Fue un trabajo analitico y experimental para determinar ¢l efecta en

la transferencia de calor y en fa potencia de bombeo de un promotor de miezelado de

tipo helicoidal.

Finalmente, Y. Mori [65] muestra un ejemplo en donde se utiliza el efecto de
una cinta torcida para regular fa transferencia de calor, consiguiéndase upa

distribucion uniforme de la temperatura de salida de un intercambiador de placas.

Como ya se ha expuesto, no existe recicntemente un entendimiento completo
del mecanismo remolino. Sin embargo, hay un esfuerzo para resolver esta cuestion
mediante miediciones de transferencia de calor y del campo de velocidades. Ademas,
ya se ha demostrado que los valores del indice de eficiencia ( Ia relacién existente entre
Ia transferencia de calor a la caida de presion) son mas elevados para ngulos de hélice
intermedios (10 a 70 grados) que para tubas con interrupciones cercanamente
transversales y longitudinales. Dicho de otra mavera, los intensificadores que
dependen del mecanismo de remolino son mis eficientes en ¢l aspecto energético. Para
angulos de hélice mayores a 70 grados, existe un cambio al mecanismo de separacion,

esto se debe a que el flujo no puede seguir la trayectoria ligeramente espiral sino que

pasa sobre las interrupciones.
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CAPITULO 2

CONVECCION INTERNA CON
INTENSIFICADORES DE
CALOR

2.1 Conveccidn interna natural, mixta y forzada.

Un flujo interno, tal como el tlujo en un tubo, es aquel en que el fluido se
encuentra confinado  mediante una superficie. La configuracién de flujo interno
representa una geometria conveniente para ¢l calemamiento y enfriamiento de fluidos

i en los procesos quimicos, control ambiental y en tecnologias de conversian de energia.

Para un flujo interna no basta conacer si las condiciones de flujo son de tipo
laminar o turbulento, sino que también se debe estar cansciente de la existencia de

regiones de entrada y de flujo completamente desarrollado, tanto hidraulica como

térmicamente,
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CONVECCION INTERNA CON INTENSIFICADORES DE CALOR

2.1.1 Conceptos bisicos de conveccion interna,

Longitud de entrada hidrodindmica
Considerese un flujo en un tubo circular, donde e fluido entra a una

velocidad uniforme. Sabeinos que cuando el fluido entra cn contacto con la superficie
imerior del tubo, los efectos viscosos llegan a ser muy importantes, comenzando con
ello el desarrollo de una capa limite conforme el fluido avanza en la longitud del tubo.
Este desarrollo ocurre a expensas de la disminucion de Ia region de flujo no viscoso,
el cual tiene ain la velocidad de entrada uniforime, v cancluyve con la fusion de la capa
limite ¢n la linca central de flujo. La figura 2.1 muestra el caso explicado para flujo
laminar. En seguida de esta fusion los cfectos viscosos se extienden sobre toda la
seccion transversal del tubo, a Partir de este momento el perfil de velocidades ya no
sufre cambios importantes conforine el fluido se adentra mas en el tubo. Entonces se
dice que el flujo ha alcanzado la condicion de desarrollo hidrodindmico completo, y
la distancia a partir de la entrada a la cual se alcanza csta condicion se denomina
longitud de entrada hidrodindmica. Como sabemos, ¢l perfil de velocidad para flujo
faminar completamente desarrollado es de tipo parbolico, wientras que para flujo
turbulento totalmente desarrollado tal perfil es mas plano, existiendo una subcapa
laminar en la cercania de la superficic del tubo donde el perfil tiene un comportamiento

lineal. Cabe hacer mencion que estos casos son para flujo en tubos lisos,

r— Regidn de flujo no viscoso Regidn de capa limite
J X r- u(r.x) , i

bl

At

L Xiih Region
l. Complerameme
Region de entrada hidrodindmica Desarrollada

Fig. 2.1 Desacrollo de la capa ifmite laminar en un tubo circular.
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CONVECCIAN INTERNA CON INTENSIFICADORES DE CALOR

Cuando tratamos con flujos internos, es importante reconocer la extension de
a region de entrada, la cual depende del tipo de flujo. ya sea laminar o turbulento. Ln
un flujo interno completamente  desarrotlado, el nimero de Reynolds  critico
correspondiente a I region de transicion de flujo laminar a wrbulenta cs
Re, = 2,300, aunque para flegar a candiciones de fluja turbulento completamente

desarrollado se requieren de nameros de Reynolds mas grandes, (Rep = 10,000)

Para tujo faminar (Rep < 2,300 la longitud de entrada hidrodinamica se

puede abtener a partir de una expresion de la fornu:
(vt Muw =0.05Re;, . .. .(21)

Aunque no existe una expresion gencral satisfactoria para la longitud de
entrada para flujo turbulento, sabemos que es casi independiente del nimero de

Reynolds, y como una priimera aproximacion se puede utilizar la siguiente expresion:

10 (de.h I!D)m,h 60 (22)

Longitud de entrada térmica

Alora, revisemos los efectos térmicos: si un fluido entra en un tubo, como en
fa figura 2 2, a una temperatura uniforme T(r,0) que es menor que la temperatura de
superficie del tubo, acurre transferencia de calor por conveccion, comenzando con ello
el desarrollo de una capa limite térmica. Dependiendo de la condicion térmica de
superficie, ya sea, flujo de calor constante, temperatura de superficie constante, etc,,
eventualmente se alcanza la condicion térmica completamente desarrollada. La fdrma
del perll de temperatura totalmente desarrollado T(r,x) depende, también, de la

condicion de frontera mantenida.
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CONVECCION INTERNA CON INTENSIFICADORES DE CALOR

Condicion de frontera

T, > T{1,0) 1%
[ L gy =t

L1 Ly L) I L1 .
T(r,0) T, Ty T, T(ro) T(r)
X

Region de cutradit térutica

Fig. 2.2 Desarrollo de capa limite térmica en un inbo circular ealentado.

Para flujo laninar ta longitud de entrada térmica se pucde expresar como:
(%04 / D)um = 0.05Rep Pr ........... (2.3)

Comparando las ecuaciones (2.1) y (2.3), es evidente que, si Pr >1, la capa
limite hidrodindmica se desarrolla mds rapidamente que la capa limite térmica (xuy <
X ), y ocurre lo contrario para Pr < 1. Para tluidos con nimeros de Prandtl grandes,
tales como aceites (Pr 2 100), Xpn
es nucho mids pequefia que xu, , sicndo razonable asumir un perfil de velocidad
completamente desarrollado a través de la region de entrada térmica. En f caso de
flujo turbulento, ias condiciones son casi independientes del nimero de Prandtl, y

como una primera aproximacidn se constdera que:
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CONVECCION INTERNA CON INTENSIFICADORES DE CALOR

Temperatura global

Debido a que en el flujo en tubos. no hay una condicion de corriente libre
facilmente pereeptible, es dificil expresar la temperatura, inclusive la de la linea central
del flujo, en términos de fas variables de entrada y la transferencia de calor. Razon por
la cual es necesario usar el concepto de temperatura global o temperatura de energia
promedio, que se define en términos de la energia térmica transportada por el fluido
conforme este pasa a través de una seccion transversal dada del tbo. La temperatura
global es asi representativa de la encrgia total del flujo en un lugar particular y se

determina med:iante la siguiente expresion:
To=(ae puc,TdAY mey ... 2.5)

La temperatura media es una temperatura de referencia conveniente para
flujos internos, pues juega el mismo papel que la temperatura de corriente libre para
flujos externos, Por esta razon, a veces se hace referencia a la temperatura global
como la temperatura de “taza mezcladora”, ya que es la temperatura que adquiriria el

fluido si se le colocara en una camara de mezclado y se le permitiese llega al equilibrio.

Por consiguiente, la ley de enfriamiento de Newton se puede cxpresar en

funcion de la diferencia de temperaturas entre la superficic y la global del fluido como:
G =0 (T To) oo . (2.6)

donde “h” es el coeficiente de transferencia de calor por conveccion local Sin
embargo existe una diferencia esencial entre Ty, y T,. Mientras que T.. es constante en

la direccion del flujo, T, varia en esta direccion.

22

v




CONVECCION INTERNA CON INTENSIFICADORES DEE CALOR

Condiciones de flujo térmico completamente desarrolladu,

Debido a la existencia de transierencia de calor entre la superticic del tubo y
el fluido, fa temperatura de éste continuara variando a lo largo del tubo, por lo que
cabe la duda de si realmente el flujo flega a condiciones térmicas completamente

desarrolladas, en donde la dT(r,x)/dx y dTu /dx es diferente de cero

Efectivamente, se ha demostrado que aunque el perfil de temperatura T(r)
continua cambiando con x, la forma refativa de su perfil no cambia mis, y, entonces se
dice que el flujo esta termicamente desarrolfado. Tal condicion se alcanza cuando
existe, ya sea, flujo de calor constante a través de la superficie de transferencia o,
temperatura constante en la misma. El caso de flujo de calor constante se puede dar a
través del calentamicnto eléctrico del tubo o mediante radiacion uniforme sobre el
mismo. En cambio, una temperatura de superficie constante podria conseguirse

cuando estuvicra ocurriendo un cambio de fase en la superficie exterior del tubo.

Se ha demostrado para el caso de flujo térniico completamente desarrollado,
de un fluido con propiedades constantes, que el coeficiente convectivo local es una
constante, independiente de la longitud del tubo. Lo cual no es cierto para la region de

entrada, donde “h” varia con la longitud del tubo. Ambas situaciones se muestran en la

figura 2.3.
h
/I],/
Fig. 2.3 Variacion axiat del coeficienie de
> transferencia de calor para flujo tnterno en
Xpy by 1 tuba liso.
bx}




CONVECCION INTERNA CON INTESSITCADORES DE ¢ ALOR

Finalmente, se sabe que para obtener la cantidad de calor transferidy o5
necesario conacer ¢l pertit de temperaturas del tlujo, por fo que es evidente que la
temperatura global, Ty, es una variable muy imponante para thijo interno. Por lo tanta,
para describir térmicamente tales fujos. se debe conocer I variacion de fa temperatura

globat con respecto & Ia Jongitud del wbo. Esta vaviacion se puede determinar

aplicando un balance de cnergia para el tlujo interno.

Balance de energio,

Debido a que el flujo en un tubo esté completamente encerrado, se puede
aplicar un balance de energia para determinar coma varia la temperatura Ty(x) con la
posicion a fo largo del tubo, y como la transferencia de cator total Qum, estd

refacionada con las diterencias de temperaturas de entrada y salida de! tubo.

dQeumy " Pebe
i

~ it
I @V ;(P"W".)

0 L

Entrada Salida
Fig. 44 Volumen de cotirol para Mujo interno en un tubo,
En e} voluinen mostrado en Ia figura 4.4, ¢l fluido se mueve en condiciones
de flujo constante m , micniras ocurre transferencia de calor en la superficie interior del

tubo. Generalmente, los cambios de energia cinética y potencial, asi como la energia

transferida por conduccion en la direccion axial, son despreciadas. Asi mismo, si no se
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CONVECCION INTERNA CON INTENSIFICADORES DI CALOR

hace trabajo viscoso debido a esfuerzos cortantes por ¢l movimiento del fluido i través
del tubo, los finicos efectos significativas seran aquellos asociados con los cambios de
energia tenica y con trabajo de flujo. £l trabaja de flujo se realiza para mover el
fluido a traves de la superticie de control y, se puede expresar por unidad de masa de

fluido como el producto de la presion del fluido por su volumen especifico.

Aplicando la conservacion de energia al volumen de control diferencial de ly
figura 4,y recordando la definicion de {a temperatura global, obtenemas:

. . cdler ) ]
Ao + m(c.v'l}» + ;nl)— n{cvh +pv) + ‘—(—L~—;—:-!)-‘) dx J

dQom = md{ciTs + pv)
Esto es, el valor del calor transferido por conveccion al fluido es igual af valor en el
cual se incrementa la energia térmica del fluido mas el trabajo neto hecho sobre el

fluido para moverlo a través del volumen de control. Si el flujo se considera un gas

perfecto (pv = RT, ¢, = ¢, + R) y ¢, &5 constante la ecuacion anterior se reduce a:

llanvZ‘- );)C]'(/Th ....................................... (27)

Esta expresion también se puede usar como una buena aproximacion de
liquidos incompresibles. En este caso ¢, = ¢,, y puesto que v es nuy pequefio, d(pv) es
generalmente mucho menor que d(c.Tb). Por consiguiente, el uso de la ecuacion (2.7)

es adecuado.

Una forma particular de la ecuacion (2.7) es aquella que se refiere a
condiciones para el tubo completo, es decir, integrandola desde la entrada del tubo

hasta la salida. en cste caso se tiene:

Qum\' = l;)L'[v( Th.s~ Ts. f) ................................. (28)



CONVECCION INTERNA CON INTENSIFICADORES DE - CALOR

donde O.... es el valor tatal del calor transterido en todo el tubo

Este simple balance relaciona tres variables térmicas impartantes (O une 70,

7+) . Esta es una expresion general que se aplica independientemente de la naturaleza

de la superficie térmica o de las condicianes de flujo.

Reseita de correlaciones de conveccidn forgada para flujo interno

Para tubos lisos con flujo turbulento completamente desarrollado, Dittus y

Boelter recomiendan la siguiente relacion:
Nua=0023Re}" Pr™ oo I (2.9)

En esta ecuacion las propiedades se evalian a la temperatura global del fluido y el

exponente # tiene los siguientes valores:

{0,4 para calentamiento
n= -
0.3 para enfriamiento

Si en el flyjo se encuentran presentes diferencias grandes de temperatura,
puede haber un cambio apreciable en las propiedades del fluido que se encuentra entre
ta pared del tubo y el flujo central. Estas variaciones en las propiedades pueden
manifestarse por un cambio en el perfil de velocidad, como se muestra en la figura 2.5.
Las desviaciones del perfil de velocidad para el flujo isotérmico, como el que se
muestra en esta figura, son un resultado del hecho de que la viscosidad de los gases
aumenta con un aumento en la temperatura, mientras que la viscosidad de los liquidos

disminuye con un incremento en temperatura.
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Calentamiento de liguido enfrismicnto de gascs

Fiwo isotérmico Calentamienio de gases enfrinmicnto de liuidos

Fig. 2.5 Influencia del calentamicnto sobre ef perfil de velocidad en wn tabo con fujo Luinir

Para tomar en cuenla las variaciones en las propiedades, Sieder y Tate recomiendan la
siguiente relacion:

LAEY
Nit = 0027 Re')* Pr' (-fi) ....................................... (2.10)

Todas tas propiedades se evalilan en condiciones de temperatura global, a excepcion

de i, que sc evalia a la temperatura de la pared.

Las ecuaciones (2.9) y (2.10) se aplican a flujos turbulentos completamente
desarrollados en tubos. En la region de entrada el flujo no esta por completo

desarroflado y Nusselt recomienda la siguiente ecuacion;

UTHSY
N = 0036Re}" Pr"”(T) .......................................... (2.11)

para 10 < -:11 < 400

en donde L es la longitud del tubo y d su didmetro. Las propiedades en la ecuacion
(2.11) se evalian a la temperatura global media. Hartnett ha proporcionado datos
experimentales en la region térmica de entrada para agua y aceites. Allen y Eckert nos
presentan estudios definitivos de transferencia de calor turbulenta con agua en tubos

lisos y con flujo de calor uniforme.
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Las ccuaciones anteriores ofrecen un cleulo sencillo, pero s presentan
civores de ¢ 25% Petukhov ki desarrollado i expresion mas exacta aunqgue mis

complicada para ¢l flujo turbulento completamente desarroliado en tubos lisos:

N = =

o sRedbr (.x_fa}"
o7 127 78) (e )

Hr

Endonden =011 para T, > To, u=025ptra T, < Ty y n =0 para tlujo de calor
constante o para gases Todas las propiedades se evalian a la temperatura de pelicula,
detinidit como Ty = (T, + Th)/2 a excepeion de pu y . El factor de friccion empleado

es el factor de friccion de Darcy, el cual se obtiene del diagrama de Moody.

La ecuacion (2.12) se puede aplicar en los siguientes intervalos:
0.5 < Pr < 200 con 6% de exactitud
200 < Pro< 2000 con 10% de exactitud
104 <Reg< Sxi0*
0 < p/pp <40

Hausen presenta la siguiente relacion empirica para flujo  laminar

completamente desarroltado en tubos von temperatura de pared constante:

0.0668(c / LYResPr
1+004(d / L) ReaPr)”

Nia = 3,66+

El coeficiente de transferencia de calor que se calcula de esta relacion. es el valor

promedio sobre la longitud total de tubo. Obsérvese que el nimero de Nusselt se -

acerca a un valor constante de 3.66 cuando el tubo tiene fa longitud suficiente, El

perfil de la temperatura se encuentra totalmente desarrollado cuando el namero. de

Nusselt se acerca a un valor constante.
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Sieder y Tate propusieron una relacion empirica un poco mas sencilla para

transferencia de calor laminar en tubos:

R

(8] :
Nu.::I.Xb(Re.:Pr)”(-‘!) (i‘—] e X I
L Mo/

En esta correlacion el coeficiente promedio de transferencia de calor esta basado en el
promedio aritmético de las diferencias de temperatura de entrada y salida, y se evaldan
todas las propiedades del fluido a su temperatura global media con excepcion de py,
que se evalia a la temperatura de pared. Es obvio que no puede usarse fa ecuacion
(2.14) para tubos extremadamente largos, ya que nos daria un coeficiente de

transferencia de calor cero. Esta ecuacion ¢s valida para

{
Rc.:Pr't[- >10*

.

Al producto de los nitmeros de Reynolds y Prandtl que ocurre en las corrclaciones de

flujo laminar se le flama nimero de Peclet:

dipey

Pe= ZREUPT o (2.15)

Las correlaciones que se acaban de presentar, exceptuando la ecuacion
(2.12), se aplican a tubos fisos. En general, las correlaciones en las que se tienen tubos
rugosos son bastante escasas y para efectuar una solucion bajo estas circunstancias,
algunas veces es adecuado utilizar la analogia de Reynolds entre friccion y

transferencia de calor. Expresado en términos del nimero de Stanton:

/
8

y 23 _
St P, =
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Kl coeficiente de friccion f se define por:

Lo e

en donde uy, s la velocidad media det flujo.

En la ecuacion (2.160) el nimero de Stanton estd basado en la temperatura
global, mientras que ¢l numero de Prandtl y el factor de friccion estdn basados en

propiedades evaluadas a la temperatura de pelicula.

ReseRa de correlaciones de conveccion natural y mixta para flujo interno.

El calculo de los coeficientes de transferencia de calor en tlujo laminar con
frecuencia se ve complicado por la presencia de efectos de conveccion natural que se
sobreponen a los efectos de conveccion forzada, Estas circunstancias surgen cuando
se fuerza un fluido sobre una superficie caliente a una velocidad bastante baja. Hay una
velocidad de conveccion acoplada con la velocidad de flujo forzado que es generada
por las fuerzas de flotacion que resultan de una disminucion en la densidad del flujo

sobre las cercanias de la superficie caliente.

La manera de cuantificar la importancia de los efectos de conveccion natural

se debe, en gran medida al ndmero de Grashof, el cual se define como:
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y puede interpretarse fisicamente como un grujio adimensional que representa la razon

de las fuerzas de flotacién a las fucrzas viscosas en el sistema de flujo de conveceion

natural.

A través de los aitos se ha encontrado que los coeficientes de translerencia de
calor por conveccion libre promedio pueden representarse en la forma funcional

siguiente para diversas circunstancias:
Nu=ClGrPO)™ e, (2.19)

Metais y Eckert han proporcionado un resumen de efectos combinados de
conveccion libre y forzada en tubos, y la fig. 2.6 presenta los regimenes para
conveccion combinada en tubos verticales. Se indican en esta figura dos
combinaciones diferentes: flujo unidireccional y flujo opuesto. Flujo unidireccional
significa que las corrientes de conveccion libre y forzada estan en la misma direccion,

mientras que flujo opuesto quiere decir que estan en direcciones opuestas.

La abreviacion TPU significa temperatura de pared uniforme y la abreviatura FCU
indica datos para calor uniforme. Es bastante facil anticipar los resultados cualitativos
de la figura. Un nimero de Reynolds elevado implica una velocidad de flujo forzado
grande y por tanto, menor influencia de corrientes de conveccion natural. Mientras
mayor sea el valor del producto Grashof y Prandtl, se podra esperar un mayor
predominio de los efectos de conveccion libre.

La figura 2.7 presenta los regimenes para conveccion combinada en tubos
horizontales.
En esta figura el nimero de Graetz se define como:

Gz=Re Pr?- .......................................... (RO (2.20)

El intervalo aplicable de las figuras 6 y 7 es para

107 < Pr(-;{)< !
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Las correlaciones que se presentan en fas figusas son para temperatura de

pared constante. Todas fas propiedades se evalian a fa temperatura de pelicula,
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Flg. 2.6 Regimences de conveccion libre, forzada y mezclada para flujo a través de tubos verticales.

Brown y Gauvin desarrollaron una mejor correlacion para la conveccion

mezclada, region de flujo laminar de la figura 2.7

at4
13148
Ni= 1.7{-’-‘2) [Gz +0012(GeGr) ] e 221
He

donde t se evalita a la temperatura global. Es preferible esta relacion a la que se

muestra en la figura 2.7.
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Fig. 2.7 Regimences de conveccion libre, forzada y mezclada para flujo a travds de tubos horizoniales.

La nocion general que se aplica en el anlisis de conveccion combinada es
que el predominio de un modo de transferencia de calor esta gobemado por la
velocidad de flujo asociada a ese modo. Se esperaria que en una situacién de
conveccion forzada que involucra una velocidad de flujo de 30 m/s, por ejemplo,
eliminaria la mayor parte de los efectos de conveccion natural que se encuentran en
campos gravitacionales ordinarios, debido a que las velocidades de las corrientes de
conveccion libres son pequefias en comparacion con 30 m/s. Por otra parte, una
situacion de flujo forzado a velocidades muy pequeiias (.0.3 m/s) podria ser afectada

de forma apreciable por corrientes de conveccion libre. Un andlisis de orden de

magnitud de las ecuaciones para capa limite de conveccion libre, indicaria un criterio

general para determinar si los efectos de conveccion natural son dominantes. El

33




CONVECCION INTERN A CON INTENSIFICADORES DE CALOR

criterio es que cuando G/ Re* = 1.0, la conveccion fibre ¢s de importancia

fimdamental Este resultado esta en concordancia con las figuras 26y 2 7.
2.2 Conveecion interna con intensificadores de calor

El estudio de la transferencia de calor en ductos es de gran importancia por la
aplicacion directa de sus resultados en el disedo y evaluacion de equipo térmico
Comunmente la literatura basica sobre transferencia de calor o intercambiadores de
calor presenta los resultados tedricos y experimentales de uso mas extendido. De esta
manera es normal encontrar las correlaciones de Colburn, Dittus-Boelter, Sieder y
Tate, como en el caso de la referencia {9], y ya citadas en este trabajo. Sin embargo,
por las limitaciones y margenes de incertidumbre de dichas correlaciones,
continuamente se estan realizando trabajos tedricos y/o experimentales que tratan de
mejorar los anteriores incluyendo algin parametro no considerado antes, ya sea para
flujo laminar o turbulento; efectos de entrada térmica, variacion de propiedades con Ia
temperatura, nmeros de Prandtl no estudiados, conduccion axial, conveccion mixta,

analisis transitorio, entre otros, como ocurre en las referencias {10-32]. -

El interés por mejorar el compottamiento de los intercambiadores de calor ha
llevado a estudiar y disefiar diversos dispositivos que aumenten la transferencia de
calor en ductos. La ventaja que se obtiene de la utilizacion de estos dispositivos
intensificadares es la de lograr intercambiadores mas compactos para una carga de
calor dada, pero esto se logra a costa de una mayor potencia de bombeo (caida de
presion),

Se han realizado diversos andlisis tedricos y experimentales para flujos
laminares y turbulentos que predicen o cuantifican el comportamiento de esos
dispositivos. En particular, existen numerosas aplicaciones de ingenieria donde se
tienen Ilujos laminares y como en estos los coeficientes convectivos de transferencia

de calor son generalmente bajos, existe la necesidad de aumentarlos de alguna manera.

kL)
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Las referencias [33-38] corresponden a trabajos experimentales de flujo
turbulento llevados a cabo con tubos de rugosidad artificial o tubos corrugados. En las
referencias  [39-42] se trata el mismo tipo de problema pero aplicado at disefio de

alabes de turbinas.

En términos generales los trabajos realizados sobre la intensificacion de calor
en régimen laminar, sobre todo de tipo experimental, son los de menor cantidad

aunque en esta revision éstos flujos (flujo laminar) son los mis representados,

Entre los trabajos realizados sobre aletas internas, las referencias [43,44,47,
49-52 y 54-55] realizaron analisis tedrico numérico en flujo laminar, en [46,48 y 56} se
hicieron trabajos sobre flujo turbulento y en [45, 53 y 57] trabajos experimentales La

ref. [48] también efectud la parte experimental.

Por las caracteristicas de los insertos promotores de flujo con rotacion o
mezclado, los trabajos son de tipo experimental ya sea en flujo laminar o turbulento,
como ejemplos podemos mencionar a las referencias [1, 45 y 58-69]. Las referencias
[70y 71] y en parte la [69] mas bien estan dedicadas a la organizacion de la

informacion que se genera en trabajos experimentales sobre transferencia de calor.

Finalmente, entre todos los trabajos revisados solo uno de ellos presenta una
diferencia sustancial: la ref. [49] que reporta un trabajo nimerico del comportamiento
de aletas internas circunferenciales (ver figura 2.8), predice que para ciertos nimeros
de Prandtl se tendra una disminucion en la transferencia de calor, cosa inusual en los
dispositivos intensificadores. Esta es una buena razon , dado que no existe a la fecha
evidencia experimental que confirme lo anterior, para emprender una linea de
investigacion al respecto, la cual se podra llevar a cabo con el funcionamiento del
sistema para obtener experimentalmente coeficientes de conveccion interna de tubos

con intensificadores de transferencia de calor
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Fig. 2.8 Tubo con aleties civcunferenciales,
2.3 Reseiia de un estudio sobre intensificadores de calor.

Con el fin de reafirmar la importancia del presente proyecto y tener una mejor
comprension de la configuracion de algunos tubos mejorados, asi como la forma de
evaluar su comportamiento termohidrodindmico, veamos una parte: del trabajo
realizado por T.J. Rabas [ref. 10] sobre intensificadores de calor en tubos que

propician flujo remolino e incrementan de manera sustancial el transporte de calor.

Existe siempre un incremento en la caida de presion asociado al aumento de
la transferencia de calor desarrollada con superficies intensificadoras. Tales superficies
son evaluadas en este trabajo por medio del indice de calor transfeﬁdo por unidad de
diferencia de temperatura, Q/ AT, dividido por la caida de presion pdr unidad de
longitud, AP/L, (Q/AT)/(AP/L). Para condiciones de mismo flujo, seccién

transversal de paso, longitud, y nivel de temperatura, el indice es igual a;

o Wethy)  (Nuel Nup) _ (Ste! $t)
Ry Y

corresponden a superficie intensificadora y superficie lisa, respectivamente, y se

., donde los subindices ¢ y p’
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evalitan al misma nimero de Reynolds, Re. El diametro para evaluar el ndmero de
Nusselt, el nimero de Reynolds, y ¢l factor de friccion es el didmetro maximo del tubo
liso involucrado, una practica recomendada por Marner ¢t al. (1983). El pardmetro,
N, fie definido como indice de eficiencia por  Webb et al. (1971} y se usa

cominmente como un criterio de evaluacion por muchos investigadores. [ref. 70]

El indice de eficiencia serd presentado para tubos en tres categorias:
{. Tubos con ribeteado espiral o aletas con relaciones de paso a altura grandes.
2. Tubos estriados espiralmente.
3. Tubos torcidos.
Las dos ultimas categorias son clasificadas como mecanismos de remolino y

recirculacion porque tienen una refacion de paso a altura pequedia.
Remoling - Tubos Aletados Espiralmente.

Gee y Webb (1980) obtuvieron ¢l rendimiento de la transferencia de calor y
caida de presion para una aleta de seccidn transversal cuadrada con tres diferentes
angulos de hélice (30, 49 y 70) y con aire como fluido de prueba. Los resultados para
angulo de hélice de 90° y para tubo liso (0°) fueron obtenidos de un experimento
previo, Webb et al. (1971). Desafortunadamente las relaciones de paso-altura no
fueron idénticas, siendo de 15.34 para el angulo de helice de 30° y los de los ultimos

de 10 y 20 respectivamente.

Ambos valores de transferencin de calor y factor de friccion aumentaron con
el incremento del anguio de hélice, cuando variaba de 0 a 90° grados; sin embargo, el
desempedio de la transferencia de calor llegd a ser casi independiente del angulo de

hélice en el rango superior del mismo. La variacién en los incrementos de la

transferencia de calor y factor de friccion con el numero de Reynolds rugoso son

fuertemente dependientes sobre el angulo de hélice,

3
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La region completamente rugosa se alcanza para valores clevados del angulo

de hélice, con valores mas altos del namero de Reynolds tugoso, ¢ De manera

similar. la transferencia de calor sigue creciendo con ¢ sin alcanzar un valar constante

Como ocutre para angulos menores camo se ve en la tigura 29 en ¢l caso del aire en

¢’ alrededor de 100. Por otra parte, el comportamiento para ¢l mimero de Prandtl

mayor que uno es muy diferente.

En la figura 2.10 se muestra ¢l
indice de eficiencia como una funcion
del angulo de hélice basado en los datos
de Gee y Webb. Notese que se alcanza
un valor maximo en aprox. 50° y que
decrece con un incremento del ndmero
de Reynolds rugoso. También note que
¢l dngulo tiene un marcado impacto
sobre el indice de eficiencia, siendo los
limites 0.6 a 0.9 para el rango completo
del angulo de hélice. El nimero de
Reynolds rugoso €' es una medida atil
en la evaluacion de aletas altas,
aceptable atn para el mecanismo

remolino,

3
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Li et al (1982) realizaron una investigacion completa de ubos ranurados
espiralmente. usando agua como thuido de prueba. Aunque el enfasis fue sobre la
contiguracion  de hélice simple, v ¢l mecanismo de flyjo en separacion y
reacercaniiento,  también se probaron cinco ubos  con helices multiples para
investigar el efecto del angulo de helice sobre el rendimiento térmico de tubos

mejorados con el misino diametro intevior (di=17.8mm)

Tabla 2.1 Niveles de incremento ¢ indices de eficiencia
parit iubos ranurados probitdos por Li et al. (1982).

Niintcro de thbo
Re 1l 12 13 14 1§
Aliura, ¢ (mm) 0730 0744 0836 0.782 1032
] 0041 0042 047 0044 0058
Paso,  ptmm) 8.00 8.00 8.00 8.00 16.00
ple 10.90 10.75 9.56 10.23 2046
Angulo de hetice, 8180 7390 66350 5990  J140
fe/fp 20000 4.06 361 3.28 261 177
Sle/Stp 241 2.08 202 1.76 (2]
“n" 0.59 0.58 0.62 0.68 0.70
fe/fp 40000 473 419 1.80 2.9 189
Ste/Stp 2.23 197 1L 1.63 1.19
" 0.47 047 0.51 0.56 0,63
fe/fp 80000 5.64 4.89 457 340 2.04
Ste/Sp 1.88 181 1.81 1.49 113
“n" 033 0.37 0.40 044 0.60

- Rango del nimero de Prandtl de 4.5 6.37

La tabla 2.1 muestra el efecto del dngulo de hélice sobre los indices
aumentados de transferencia de calor, faclor de friccion y eficiencia. Los datos para
desarrollar estalabla fiseron tomados de Rarigururajan y Bergles (1986). Note que los
valores de las alturas del ranurado y del paso son casi los mismos y solamente el tubo

IS el tubo con dngulo de liélice mas bajo-- difiere de estos valores. En esta tabla
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tambien se observa que los incrementos en transferencia de calor y del factor de
friccion crecen con un aumento del angulo de helice. sin embargo, el indice de
eficiencia disminuye con un incremento del mismo  Note también que con ¢l

incremento del namero de Reynolds la eficiencia disminuye

Estos datos sugieren que el mecanismo de remolino se prefiere para
promover transporte de calor a pesar del compartamiento de *n”. Mediante el uso de
diferentes métodos Li et al. concluyd que los tubos de hélice simple can angulos de
hélice en ¢l rango de 90° son mas utilizados, lo cual no es sorprendente a causa de la
pequefia variacion de los valores para este rango de angulo de hélice. Su conclusion
esta basada sobre tubos que tienen una relacion e/di clevada en su geometria de
ranurado, con valores de e’ excediendo siempre el valor de 50 aiin para el més bajo
nimero de Reynolds. Dicho de otra manera, fa ventaja del mejor rendimiento del

imecanismo de remolino se reduce con alturas grandes del ranurado.

Nakayama et al. (1983) investigaron la transferencia de calor y caida de
presion de agua fluyendo dentro de tubos (di=14.29), los cuales tenian ranurado
espiral con dngulos de hélice que variaban de 0 a 80°. La altura de la ranura se
mantuvo constante a 0.39 mm. El paso axial fue variando mientras el paso transversal,
P = psenar, se mantuvo constante. También se vario la forma de la ranura con el
angulo de hélice. Para valores de “a” menores que 30°, las ranuras espirales tuvieron
bordes afilados debido al proceso de extrudido que les dieron origen; para valores de
“a” mayores que 30°, se consiguio una ranura mds redondeada, la cual se

manufacturd a través de un proceso de realzamiento.

La tabla 2.2 muestra los indices de incremento de transferencia de calor y
friccion, y el indice de eficiencia para seis tubos con diferentes angulos de hélice, De
nuevo, los datos usados para generar estos valores fieron tomados de la base de datos

compilada por Ravigururajan y Bergles (1986).
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Tabla 2.2 Niveles de inciemento ¢ indices de eficiencia par
wbos ranurados probados por Nakayana et al. (1983)

Angulo de hélice, "™

[ 15! 30! 46° 58° 1y
¢ 0300 0300 0300 0300 0300 0300
c/di noxt nozt o0l 0021 0.021 0.024
psena 40 44 v 19 kR 19
ple .- 30.7 2R3 18.3 15.7 13.2
Hehices 10.0 100 10,0 8.0 04 2.0
tooon feflp 1.000 1.208 1330 1.880 1949 2.753
he/hp 1190 1409 1.818 1.591 1.409 2.304
n" 1.190 1169 1.360 0.846 0.723 0.858
20000 fe/lp Ll Lid3 1362 1840 L9993 3239
hethp 0972 1238 1584 L346 1238 2478
“-n" 0.876 L2 L6 0712 0621 0672
0000 fe/lp 1076 1206 1291 1672 2041 370
he/hp 081t 1074 1289 L1238 LOM4 1.955
"n" 0.754 0.891 0.998 0.674 0.526 0.527

Primero, note que el indice de eficiencia mas elevado ocurre con el dngulo de
hélice de 30° y existe una variacion significativa en los valores de “n” para los seis
tubos.

Ademis, el nivel de eficiencia es muy alto (n= 1.36) para el angulo de hélice

de 30°. Este valor es aun mis alto que aquel obtenido con rugosidad de granos de-

arena, el cual se basa ex el mecanismo de adelgazamiento de la subcapa limite laminar,

expuesto en el punto 1.2.2 capitulo 1, pero con un nimero de Prandtl ligeramente mas

bajo.

Hay algunas inconsistencias aparentes en la tabla; en particular, la variacion

del aumento de la transferencia de calor con el dngulo de hélice. La inconsistencia se

puede deber a lo siguiente: ranuras de forma diferentes, paso axial con diferentes

valores, cunfiguraciones diferentes (hélice simple, hélices multiples), y/o exactitud

* Rango de) nimero de Prands): 712 7.7. - "Ranua de forma cuadrada.  *Ranuta da forma redonda,

4




CONVECCION INTERNA CON INTENSTFICADORES DE CALOR

expierimental. Se puede argumentar que cf cambio de la forma de la ranura es la causa

mas probable. De hecho en algunos de los resultados presentados no se observan

conclusiones claras.

Lo descrito anteriormente, puede propiciar otra linea de investigacion para la
puesta en marcha del presente trabajo, ya que hasta la techa, desafortunadamente, no
hay un programa dedicado a explorar el efecto de la forma del ranurado para el rango

intermedio del angulo de hélice.

Remolino y Recirculacion - Tubos estriados espiralmente.

Una geometria particular de tubo que ha recibido mucho interés esta basada
sobre un concepto desarrollado por G.A. Tecnologies, Inc. Los tubos son fabricados
mediante el extrudido de una tira de metal con estrias longitudinales. La tira es
entonces envuelta y soldada por una costura en los bordes contiguos para formar un
tubo. El nismero de estrias es grande, alrededor de 15 a 35 para un tubo de 25 mm de
didmetro, lo cual agrega una considerable superficic de transferencia de calor,
resultando valores de 1.4 a 1.7 veces mas que la superficie de un tubo liso de las

mismas dimensiones,

Aparentemente, no hay un método de prediccion dedicado a este tipo de
tubo, aunque Ravigururajan y Bergles (1986) demostraron que sus correlaciones
pronostican adecuadamente sus resultados experimentales para dos geometrias

diferentes.

La tabla 2.3 compara los valores de indice de eficiencia pﬁra 6 tub§s estriados

espiralmente en esta forma. Hubo tres fuentes de datos para compilar estos resultados
y, para una de ellas, los valores fueron obtenidos para dos diferentes nimeros de
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Reynolds. Eu todos los experimentos el fluido de prueba fie agua a la temperatura del
cuarto (eseacialmente el mismo namero de Prandtl). La tabla 2.3 muestra que el indice
de eliciencia puede alcanzar niveles comparaliles can aquellos obtenidos mediante cl
dispositive de rugosidad de granos de arena y hélice simple de tubos ranurados, los
cuales promueven los mecanismos de adelgazamiento de la subcapa laminar y
separacion y reacercamiento (descritos en el capitulo 1), respectivamente. La mayor
ventaja de este mecanismo de remolino y recirculacion es el elevado nivel de

transferencia de calor (de 2 a 4) mientras todavia mantiene en un buen valor el indice

o tt

de eficiencia, “n".

Tabla 2.3. Tubos cstriados espiralinente -~ fluido de prucba agua.

Ivestigacion d, c/d, ple a Re he/hp 1
Martoct al. 13.46 104 3.52 300 20000 3.28 0.49
(1979) 60000 3.28 0.6}
13.31 0.105 3.35 450 20000 324 049
60000 324 0.50
13.46 (0104 2.86 60.0 20000 328 0,34
60000 328 0.28
Ravigururajan ~ 20.32 0.063 3.30 0.6 20000 210 105
y Bergles 22.86 0.055 432 30.2 20000 203 0385
(1987)
Panchal ¥ 28.19 0.093 171 30.0 30d00 297 L4
Francc (1988) .

Remolino y recirculacion. - Tubos Torcidos.

Aqui existe olra familia de tubos mejorados con valores de dngulos de hélice
intermedios pero que contienen cs(rlnsvprofundas y en menor cantidad. Estos tubos se
forman por medio de! torcimiento de un tubo plano. Los detalles del proceso de
manufactura varian dependiendo del fabricante. De nuevo, a‘qui‘ existen aumentos
sustanciales de superficie de transferencia de calor, llegando a ser el doble del area de
un tubo liso. (Richards et al. 1987).
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Bergles  (1980) compard el rendiniento  térmico de seis  diferentes
investigaciones acerca de tubos mejorados. Hubo una variacion sustancial en los
resuftados, siendo los valores tipicos en el mejoramiento de fa transferencia de calor de
15,3020, 1.76, 2.92 y aproximadamente 5. Una comparacion similar se hizo para
fa caida de presion, en donde se encontraron valores de 16 a 19 veces mayor que para
e} tubo liso. Algunos de los valores del indice de eficiencia, encontrados por Marto et

al. (1979), son 0.42, 0.48 y 0.27 en Re=20000 para tres diferentes tubos.

En 1987 Richards et al. realizaron un esfuerzo experimental muy extenso con
el que obtuvo el desempedio de la transferencia de calor y caida de presién para doce
diferentes tubos torcidos, empleando agua como fluide de prueba. Para un nimero de
Reynolds=20000, los valores del indice de eficiencia resultaron bajos, siendo e} valor
maximo 0.42. Estos resultados son consistentes con las investigaciones previas, que
sugieren que tubos con aletas en espiral y estrias profundas no pertenecen a los

intensificadores con indices de eficiencias aceptables.

Una caracteristica comun de todos los tubos torcidos es la trayectoria
estriada muy profunda --los valores e/di de los tubos prabados por Richards et al
(1987) variaron de 0.09 a 0.26--. T. J. Rabas [ref. 10] hace mencion de no estar
conciente de algin experimento que considere trayectorias de ranuras mucho mas
pequedtas las cuales producen una operacion mas eficiente en energia. Por lo cual
recomienda que los fabricantes consideren esta proposicion de tubos torcidos con
estrias de pequefla profundidad a causa del desempefo favorable mediante. el
mecanismo de remolino. Ademds, dentro de la Facultad de Ingenieria se podria

investigar al respecto, a través de este proyecto.

44



CAPITULO 3

ANALISIS DE TRANSPORTE Y
CAIDA DE PRESION.

3.1 Anilisis térmico de la seccién de prueba.

En este apartado se determina la manera en que se obtienen las correlaciones
de transferencia de calor a partir de las lecturas tomadas con el sistema de

instrumentacion,

Inicialmente, se obtiene una ecuacion diferencial que modeia el
comportamiento de las variables que intervienen en el proceso de transferencia de
calor, y se culmina con el planteamiento de su solucion a través del método de

diferencias finitas.

A partir de la ecuacion (2.7) tenemos que el calor absorbido por el fluido de

prueba en un intervalo “dx” de la zona de pruebas es:

AQ=MELT .o o 3.1

Este flujo de calor es el que obtiene a través de la superficie de transferencia de

calor del tubo en ese intervalo, es decir:

s
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U4
dO - “‘I‘:‘(/".‘ Hae (Y
El balance de energia es entonces

we T = l—}i(ll, -~ 1),

e rit(,,l
T , U
dU Uy
de e Lo ome, L
. -1, . X
considerando 0:—,-,—_ T y X ST e s 3.4)

dT:(T; - 'I;)dO. dx = Ldx’, y sustituyendo en (3.3)

do U4 ‘.’.i(i.,_l_]o
o’ L-T)

me, mc,, s .

UA o L-L
haciendo g=—— y T,=—[-"-:—I— tenemos:

con las siguientes condiciones en la frontera:
-para ' =0 6=0

-para x'=1 @=1

La ecuacion anterior es una ecuacion diferencial ordinaria, no lineal, de primer ‘
orden, por lo que se requiere encontrar unas relacion funcional [¢ = £(6)], que
permita encontar 1a solucion de 1a ecuacion (3.5) por medio del método de diferencias

finitas o cualquier otro método adecuado.
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Los métodos invalucrados en diferencias finitas para resolver problemas de
valores en la frontera consisten en reemplazar cada una de las derivadas en {a ecuacion

diferencial medianie una aproximacion apropiada en diferencias

Las diferencias se eligen generalinente para que sc mantenga un error de

truncado de cierto orden (4‘)

Para ¢f caso de la ecuacion (3.5), se requiere aproximar #  mediante
diferencias. Para llevar a cabo esto, seleccionamos un entero “N >0 y dividimos el
intervalo de la variable x” [0, 1] en "N+ 1" subintervalos iguales, cuyos puntos finales
son los puntos de mallado x’ = 0+ih, para “i = 0,12, N-1”, donde “h = (1.0} /
(N-1). Eligiendo la constante “A” de esta manera, sc facilita la aplicacion de
algoritmo matricial, en el que se tiene que resolver un sistema no lincal de ecuaciones,
que involucra una matriz de “N x ¥".

En los puntos de mallado interiores, x . i = 1,2,...8". Ia ecuacion diferencial
(3.5) se puede aproximar como:

0'(x’) = -4(000(x) +§O)F:(x]) oo (3.6)

Expandiendo @ en un polinomio de Taylor de segundo grado cerca de

. . .
x, evaluadoen x,, y x ., tenemos:

. . . o e 12 f e ! e
o) =6, +M)=0(x7) eho 1)+ 0 (x)+ S0 (6) 67)
para algin &7, ¥ <ET<x, ¥
. . . of . ’: R ! - ‘
0(x,) = 0(x -h) = 8(x’) - 16 (x) + -0 (&)*%9 (&) (3.8
para algin &', x., <& <x)
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Restando las ecuaciones (3 7) vy (3.8). obtencmos .
. g I _
o) -0 ) =m0 () [0 (£ 00 ()]

o) - 1)(\,J- 0(\',.) X ,0 (g0 (e )]

Aplicando ¢] teorema del valor medio. 1a ccuacion anterior se simplilica a:

o
oy} = ;’%l()(.\':,,) - 0(.\',',)] - ‘16—0 (&) o .39

para algin £ donde x|, <& <x.,
Sustituyendo la ecuacion (3.9) en la ecuacion (3.6), se tiene:

0(-".“1) - 0("’:1) -

m -p(0)8(x]) + $OIT (x") + =0 (&) v (3.10)

Mediante esta ecuacion junto con sus condiciones de frontera
10)=0 y @(1) =1, se puede emplear un método de diferencias finitas con error de

truncado del orden 6(4°). Redefiniendo los valores de & asi:

8,=0, Oy, =1 y

0,.‘ '0.—1 - x ‘
TG (000, = 4O s (B

para [=12,...N
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Reescribiendo la ecuacion (3 11) como

0.,~0,+2hp7, -20$0, =0 ... .. (3.12)

Solo resta encontrar la relacion para cada ¢, en los puntos de mallado, desde
que i=l,..,N. Para lograrlo vamos a considerar que el coeficiente local de
transferencia de calor *U/," es constante pero diferente para cada subintervalo de la
seccion de prueba. A partir de que el flujo de calor en cada uno de estos puntos de
mallado se puede expresar como:

dO, =UdAAT, o, (3.13)
donde A7, =T, -7, esla diferencia entre la temperatura de pared y la temperatura
del fluido en ese punto. De la grafica de esta diferencia contra el flujo de calor, se
puede evaluar la pendiente de la curva como:

d(AT,) ~ AT, -AT,

@0 O e

Sustituyendo la ecuacion (3.13) en la ecuacion (3.14) e integrandola desde

AT, hasta A7,,.;, obtenemos:

U421, - At,)

0= e ettt et rereens (3.15)
L é!!:'.}
( AT,

Por otro lado, esta cantidad de calor puede evaluarse en funcion de la
temperatura del fluido como:
O =me, (T, =T) oo oo (3.16)

Dividiendo la expresion (3.15) entre la (3.16), y recordando la definicion de

“¢= UA/me,", obtenemos;
(ar,., -a1,) 4, |
(7., ~1)inlar, , 141,)
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Finalmente. adimensionalizando fa expresion (3.13) y despejando “¢:", obtenemos la
expresion adecnada:

(0.~ 0)u(5, -0} /(17 - 0]
T (-0 -(5-0)

A partir de esta ecuacion y la ecuacion (3.12) obtenemos para i=1,2,.,N un

sistema de “N" ecuaciones no lineales con "N” incognitas, el cual se puede resolver
mediante el método de Newton-Raphson para sistemas no lineales o cualquier otro

método adecuado.

Se debe tener presente que 7, = IP(\) sin embargo, los valores de esta
variable se determinan experimentalmente a través de termopares colocados a lo Jargo

de la seccion de prueba, por lo que se conocera su comportamiento.

Ahora bien, con las ¢; para i=1,2,...,N, obtenemos los valores locales de!

coeficiente convectivo de transferencia de calor en el interior del tubo, asi:

ez ————z——+ R
1,4 e 4, hd "

me ,
b =— S 3.15)

All+me, 4R,

3.2 Andlisis hidrodindmico de la seccién de prueba.

El determinar el coeficiente de friccion de Darcy resulta mas sencillo, ya que !a
seccion de prueba contara con un transductor diferencial de presion conectado a la
entrada y salida de la misma, esto permite evaluar directamente la caida de presion a-

través del tubo con intensificadores de calor.

S
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Dado que ¢l tubo puede estar en diferentes posiciones, desde horizontal hasta
vertical. dependiendo de Ta configuracion de interés a evaluar, la caida de presion se
puede expresar como®

AP = p,g[h, r(:, -—:,)] v {3016)

De la expresion anterior evaluamos la perdida de carga como:

A’)
=) (3.17)

hy ==

nE
También la pérdida de carga se calcula asi.

L w
h, =/—D—“—2—&; ............................................. (3.18)

Finalmente, igualando las ecuaciones (3.17) y (3.18), y operando algebraicamente

obtenemos el coeficiente de friccion de Darcy:

boaglar o
f=7 u,[p[g (2, —.,;] ............................ (3.15)

Grupos adimensionales.

Los grupos adimensionales que seran considerados en el calculo de las

correlaciones experimentales de acuerdo con las referencias { [[ son los siguientes:

TR o P OO (3.16)
Re=GD./p .dode G=m/A, , A, = D24 ... oo 317
Pr=pe/k .. e —————————————————— (3.18)
GZ MG KL oo e oo (3.19)
O =PH e e, (3.20) .
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dande (3.16), (3.17), (3.18) y (3.19) son los numeros de Nusselt, Reynolds. Pandt y

Gracetz, respectivamente.

Todas las propiedades involucradas sou tas Jef fluido de prueba y se evalian a

la temperatura global media del fluido entre la entrada y I salida, esto ¢s

Ty = Temperatura media del fluido

To =(Te+ TEV2 oo e 1)

Se ha considerado como la variable geométrica significativa para el calculo del
nimero de Reynolds y el de Prandtl, ¢l didmetro interior mximo Dy para los tubos
con intensificadores de calor, como lo sugiere la ref. (67]. Cabe hacer mencion que
esta longitud caracteristica se evalua de acuerdo a la configuracién en estudio,

pudiendo inclusive ser un diémetro equivalente apropiado.

Ademis, para tomar en cuenta el efecto de la variacion de las propiedades con

la temperafura, se considera la relacion de viscosidad media a superficial;
Y= M iy
Procesamiento de resultados.

Una vez ya obtenidos los coeficientes de transferencia de ‘calor convectivo
(h,) y- de friccion de Darcy ( f), lo dnico que resta es presentar los resultados en

forma generalizada a través del uso de correlaciones adimensionales.
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De acuerdo con [67] se plantea que el comportamiento de la transterencia de
cator en ef caso de flujo turbulento es de la forma:

Nu =a (Re) (P (@)’ (B) ()

y para ef caso de tlujo laminar:

Nu =g (Gz)" (o)’ (B (1)*
donde las letras "a” a k™ son constantes a determinar empleando un método de ajuste

de curvas que aproxime los datos experimentales y resultados obtenidos con las

correlaciones citadas arriba.
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CAPITULO 4

DISENO DE LA
INSTALACION

4.1 Alcance.

Es importante llevar a cabo experimentos en todas las ramas de la ciencia, y
mas fundamental en aquellas donde la teoria obtenida no puede explicar por completo
el fénomeno en estudio. Sin duda, la transferencia de calor es una ciencia en donde la
experimentacion es una herramienta basica para explicar los lﬁecanismos que la

producen.

Conocer més a fondo los mecanismos que intervienen en el intercambio de

energia térmica es contar con una mayor capacidad para desarrollar dispositivos que

hagan mas eficiente esta tarea. Motivo por el cual es indispensable contar con una

instalacion experimental en la Facultad de Ingenieria de la UN.AM,, en donde se

puedan llevar a cabo estudios, ya sea para comprobar las teorias existentes o probar ‘

nuevos dispositivos que operen de manera més eficiente en el intercambio de energia’

térmica.

54




DISENO DE LA INSFALACION

Por lo anterior expuesto, el trabajo pretende plantear ¢l diseio de un sistema
termohidraulico que permita obtener coelicientes de eonveccion interna en tubos con

wtensificadores de calor en su interior

Dicha instalacion se hard con base en una serie de criterios, que permitan la
operacion y Rincionamiento necesarios para poder llevar a cabo experimentos de
conveceion interna, ya sea natural, mixta o forzada en regimenes de flujo laminar o
turbulento. El sistema sera flexible en cuanta a que permita desarrollar experimentos
en diferentes configuraciones de la seccion de prueba, es decir, se podran hacer

experimentos con una seccion de prueba colocada en forma horizontal, vertical o

inclinada

También se propone instrumentar de la manera mas idonea y modema el
sistema experimental, empleando tecnologia computarizada para el procesamiento de
las lecturas obtenidas en los experimentos. Esto hace més confiables los resultados que

se obtengan con la puesta en marcha del presente proyecto.

Finalmente se hace una evaluacion cconomica del costo de la instalacion
termohidraulica, considerando todos y cada una de sus partes constitutivas, incluyendo
la instrumentacion de la misma, con el fin de poder contar con un presupuesto’ base

para ta adquisicion del sistema experimental.

El alcance de este trabajo no incluye la puesta en marcha de la instalacion,
debido a que su costo tiene que ser sometido a criterio de las autoridades competentes

de la Facultad de Ingenicria.
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4.2 Criterios.

Siendo fa evaluacion del coeticiente interna de transferencia de calar el motivo
de este proyeceto, y tomando en euenti la experiencia previa, del Ing Eduardo Medina
(1989 Jograda en vna instalacion rudimentaria en fa que se calentaba la seccion de
prucha mediante vapor proveniente de una caldera y con la cual se obtenian resultados
poco satisfactorios, debido principalmente a las Huctuaciones erraticas en las lecturas
de temperatura provocadas par la accton del vapor en los punios de contacto de ia
union termopar, se define que la zona de prieba sea calentada por medio de

resistencias electricas como en las referencias [13, 21, 29 y 53]

Estos dispositivos proporcionan un flujo de calor constante, ademas la
patencia eléctrica a suministrar se puede contralar por medio de un awtotransformador
(variac) o un transformador con derivaciones en el secundario. También ofrecen un

comportamiento correcto, experimentos preliminares asi lo confirman,

La zona de pruebas de entre | y 1.5 metros de longitud, con la caracteristica de
poder montarse en diferentes posiciones, deberd estar convenientemente
instrumentada: se contara con un minimo de diez termopares tipo “T" que se
encargaran de medir la temperatura de la pared externa del tubo para hacer el analisis
descrito en el capitulo anterior donde se determina el coeficiente convectivo de
transferencia de calor. También contara con termopares adicionales para medir las
temperaturas de admision y descarga del fluido en la zona de prucbas, temperatura

ambiente, etc.
Todos los termopares estaran conectados a un sistema de adquisicion de datos,

y mediante un software adecuado las lecturas serin procesadas en una computadora

personal
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I.a zona de prucba deberi estar convenientemente aislada para evitar perdidas
de calor a los alrededores del sistema. La seleccion del aislante se hara con base en la

temperatura de pared que se obtenga en el calentamiento de la seceion de prueba.

La eaida de presion a través de la seccion de prueba, que es otro punto de
interés en estudio, se sensara por medio de un transductor de presion diferencial. Se
pretende de esta manera que las lecturas se tomen, adapten y procesen de la misma
manera que las lecturas de los termopares con el fin de procesar toda la informacion
para vbicigi 1as <o tivas de caida de presion y transferencia de calor.

Se espera cubrir un rango amplia en nimeras de Prandtl (entre 2 y 500), que
implica ¢l uso de diferentes sustancias (agua, etilenglicol al 50% y aceite ligero) Para
trabajar con los fluidos mencionados es necesario que el sistema sea cerrado lo que
leva al uso de un intercambiador de calor que extraiga la energia ganada en la zona Je
prucbas con el fin de regresar a las condiciones térmicas iniciales del fluido antes del

calentameinto. En resumen, el sistema propuesto se presenta en el diagrama de flujo

delafigura 4.1,

Para mover ¢l fluido operante se empleara una bomba centrifuga en el caso de
agua y mezclas con agua, y una bomba de desplazaniicnto pusitivo o también una
bomba centrifuga en el caso del aceite ligero, dependiendo de las condiciones de flujo
que se obtengan para éste. Ambas bombas extraeran los fluidos de prueba de un par de
tanques de almacenamiento, es decir, uno para fluidos poco viscosos y el otro para
fluidos mas viscosos, el bombeo serd de un fluido a la vez dependiendo de la prueba de

interés a realizar.

La medicion del flujo masico se hara mediante un rotametro para cada tipo de

fluido. El control del flujo y en consecuencia et control en gran medida del nimero
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S
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b » \\....‘,s

Fig. 4.1 Diagrama de flujo de la instalacion experimeiital

de Reynolds, se lograra mediante la accion conjunta de una linea de derivacion “by-
pass” y una valvula de globo. Como meta se esperan obtener numeros de Reynolds
maximos entre 30,000 y 50,000, que son los que normalimente se matiejan, como se
hizo en las referencias [33, 34, 37, 52, 55 y 56 ], para poder et‘ectﬁnr comparaciones

con gran parte de los trabajos reportados.
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4.3 Diseio.

Longitud de la seccidu que Antecede la Seccidn de Prucha,

Para flujo laminar totalmente desarrollado la longitud de entrada hidrodinamica
es mayor que para flujo turbulento, asi lo demuestran la comparacion entre las
ecuaciones (2.1) y (2.2). Ademas, pensando en la restriceion de espacio que pudiera
existir, principalniente en cuanto a altura del local en donde se ubique la instalacion
experimental, el calculo de la longitud que antecede a la seccion de prueba se realiza

para tener flujo turbulento completamente desarrollado.

E{ diseffo de la instalacion experimental se hace utilizando tuberia de acero
comercial cedula 40, de una pulgada de diametro nominal, calculos preliminares y la

referencia [37] confirman su uso,

Para un regimen maximo de flujo turbulento donde Re = 50,000 y para el
didmetro de la tuberia a considerar (de tablas D; = 26.6 mm), la longitud de entrada

hidrodinamica a partir de la ecuacion (2.2) es Ia siguiente:

X, =500, = x,,=(50) (0.0266)
Xy =160 m

Ahora, para el caso de flujo laminar completamente desarrollado se evalua el
maximo nimero de Reynolds que se podrd experimentar en fa instalacion, a partir de la

ecuacion (2.1) se obtiene el siguiente resultado:

X s 1596
Re= Re = 7o e
€= 005D, €= 1009 (0.0266)
» Re=1200 ‘
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Con este valor se cubre poco mas de fa mitad del rango para flujo faminar que

¢s fiasta Re, = 2300, con fo que podemos efeetuar comparaciones con los resultados

de transferencia de cafar existentes en l fieralra

Longitud de la seccion de Prueba.

A partir de 1a ecuacion (2.3). y considerando ¢f rango de valores del nimero de
Prandtl que queremas evaluar,se observa que no sera posible efectuar experimentacion
en flujo Jaminar bajo condiciones de flujo térmico completamente desarroliado. ya que
la longitud de entrada térmica para este caso excede el valor que se cansiders como
criterfio para la dimension de este tramo del sistema [ a 1.5 m de Jongitud]

A continuacion se presentan una serie de valores que confirman lo antertor: (Dnom =

I pulg.)
Re = {200 Re =300
Py Xgay [} Pr Xy [1m)
b ERY) 3 1.20
3 180 4 1.60
5 798 s 2.00
10 t5.96 6 2.39

Para ¢l caso de flujo turbulento, evaluamos Ja Jongitud de entrada térmica con el
extremo superior del intervalo mediante la- ecuacion (2.4), ya que es la longitud

maxima para el desarrotio térmico completo en estas condiciones de flujo. El resultado

es e} siguiente:

Yg, =150, = x,,=(15)(0.0266)

Soox, =04 m
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Dado el resultado anterior, se propone que la longitud de la seccion de prucba
sea de 1.40 m, con el fin de poder efectuar, en un margen de un metro, experimentos

con flujo turbulento desarrollado térmicamente.

Cabe hacer mencion que ¢l calculo anterior considera tubo liso, sin embargo,
para el caso de tubos con intensificadores de calor el diametro a utilizar en la ecuacion
(2.4) sera el diametro interior maximo o aiguna otra longitud caracteristica adecuada
que tenga la configuracion geométrica en estudio, por lo que la longitud de entrada

térmica variara dependiendo del tubo a evaluar.

C p i i ¥

La caida de presion en la seccion de prueba dependerd también del
experimento, sin embargo, se hace una estimacion del valor maximo posible con base
en los resultados obtenidos en la ref. [37], en donde se observa que el factor de
friccion para tubos con intensificadores de calor tiene un valor maximo de tres veces y

media del valor que se obtiene para tubos lisos.

De esta manera se obtienen los valores de la carga debida a Ja caida de presion
para los tres diferentes liquidos manejados, empleando la expresion (4.1), donde la
rugosidad relativa en todos los casos es para tuberia de acero comercial con e/d; =
0.046/26.6 = 0.0017, como punto de partida.

!
"

L
Hy, = 3.5f(d—J T — R

El nimero de Reynolds maximo a experimentar en la instalacion es de 50000
para agua, 23000 para etilenglicol y 1500 para aceite ligero, con estos valores y
considerando el fluido operante a 30 °C como temperatura de estabilizacion, vamos a

calcular la velocidad que existira en el sistema experimental para cada caso.
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1 Re

De la detinicion del namero de Reynolds tenemos:  w = e
[ X

e Ia tabla A | para agua obtenemos los valores de las propiedades termofisicas:

(0815.\:!0_115@99)
"\ 9951 A00266

n=1539mis

Para etilenglical ul $0 %4 y sus propicdades de la tabla A.2, obtenemos:

(2.70.\-10 ‘I:Jooo)
"=\ 05858 A00266

w=2279 mls

Y paru aceite ligero con propiedades de la tabla A.3 se tiene:

_(s.ssmo"I 1500 )
"= "905978 A00266

u=2232 mls

a) Para agua con Re = 50000 y con la rugosidad relativa se determina el valor
del coeficiente de friccion del dinﬁrﬁma de Moody' = 0.026, el cual se sustituye junto
con la velocidad en la seccion de prueba del agua en la expresion (4.1), para
finatmente obtener {a caida de presion en la seccion de prueba expresada en metros de}
liquido correspondiente y en bars.

(3.5)(0.026)(1.4)(1.539)
(0.0266)(2)(9.81)

AP = ngs,,(IO"‘)

AP =(99495)(981)(058){107*) = 0.056 bar

2

Hy =

=058 m

Procediendo de manera aniloga obtenemos el resultado correspondiente para

Etilenglicol al 50% y para aceite ligero con Re = 23000 y Re = 1500 respectivamente.

" Frank M. White. “Mecanica de fluidos”. Edit. pag. 360,
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b) Para Etilenglicol al 50% ¢l valor del coeficiente de friccion es = 0.0285,

por fo que la carga y la caida de presion resultan’

s

(0.0266)(2)(9.81)
AP = (1058.26)(9.81)(1.39)(10°*) = 0.144 bar

¢) Para aceite ligero £= 0.427 (flujo laminar), 1a carga y caida de presion son:
_Bsjoon(42232)”
(0.0266)(2)(98) °
AP =(907.327)(9.81)(2){10°*) = 0178 bar

s

Los valores obtenidos son importantes tanto para la cvaluacion de la carga de
la bomba a emplear, como para la seleccion del transductor diferencial de presion que

sensard la caida de presion en la zona de prueba.

Transductor diferencial de presion.

En ¢l punto anterior vemos que la mayor caida de presion la experimenta el
aceite ligero con un valor de 0.178 bar. En ¢l mercado existen transductores cuya
rango de medicion es de 0 < AP < 0.25 bar, el cual es ideal para nuestra aplicacion,
Mis adelante, en ¢! punto de instrumentacion, se proporcionan las especificaciones del

transductor de presion seleccionado con base al criterio anterior.

Medicién de gasto. Rotémetrog.

Con base a un andlisis previo se determind que el equipo adecuado para la
medicién del gasto fuera el rotametro por lo que a continuacion se calculan los
parametros necesarios para su seleccion. Se evalia el gasto y el flujo masico para los
tres fluidos en consideracion, lo cual sirve para la selecccion adecuada del rotametro a

emplear en su medicion. El gasto y el flujo masico se calculan a partir de:

63




DISFNO DI T4 NS T ACI0N

q ,
Vool o . \ m= p\
sustituvendo los valores de la velocidad pata cada fluido obtenida en el punto de carga

s canda de presion en fa seecion de praeba { page 61), obtenemos para

a) Aga

0260)° . i
v = (1539) 5'1273—3!— 1= (995 H{R 352x10 * )
V=8552x10¢ '/ m=0851 kgl

i1 gasto obtenido se transforma en galones por minuto, que son las unidades mas
camunniente empleadas pard ia seleccion de bombas v rotdmelros, asi que para este

caso el gasto vale V- 13 S0 gpin de agua

v Eiilenglicol ul 50 "y
1100200} :

V(22797 m = 11038581 260x10 )

V=l200x107 m' /s m= 1341 kgl

E! gasto expresado cn gpm es V' 20 gpm de etitenglicol, sin embargo, para la
seleccion adecuada del rotametro se recomienda utilizar un cavdal equivalente en agua
el cual se obtiene de la siguiente expresion: *

TN
\’\'\H = \, 'W-E--

o \8040- p

Sustituyendo el gasto de etilenglicol al 50% y su respectiva densidad a 30°C en la

expresion anterior se tiene

. (7.02)(1058.58)
voo=(2 \f—-———m——: 0
= 20N S Tova5g = 2066 gpm

*Creus. Antonio. “Instrumentacion Industrial”. 4° Edicion, Edit. Alfa-Omega. 1992, pag 141-142.
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o) Aevite ligero

00200}
voan X »;—‘3 m = (9079081 24x10 ')
Ve 1240x10 0 m' /s m=1126 kgls

De la misma manera obtenemos ¢l gasto de aceite en gpm de aceite y su caudal
equivalente en agua.
V= 19.65 gpm de aceite y

(7.04) 04)(907 905)

8040907005 500 gpm

=(19.65))——

J.nu

De los resultados obtenidos, concluimos que el rango de operacion del
rotametro debe de ser de 0 a2 20.67 gpm de agua, sin embargo, como en el mercado
solo existen rotametros dentro de intervalos de medicion de 0.2 a 2 gpm y de 2 a 20
gpm de agua, se utilizaran sendos rotametros en la intalacion experimental, en funcién

del régimen de flujo 2 estudiar para la transferencia de calor.

En scguida se evalia la pérdida de carga en el rotametro para tencrla en
consideracion en el calculo de la carga de las bombas a utilizar para la instalacion

experinental. La cxpreson a utilizar es la siguiente:?

donde: G: = peso del flotador
Vi = volumen del flotador
) densidad del fluido

A; = Seccion transversal maxima del flotador.

]

* Op. cit.
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DISENO DE 1A INSTALACION

En este punto solo se hace uma estimacion de la caida de presion, pues no se
cuenta con las especificaciones completas neeesarias para hacer un caleulo mas
preaiso De este moda, solo para estimar su volumen y peso. ¢f flotador de acero inox
316 (5 = 8.04) del rotametro se considera un ¢ilindro de longitud de 25.4 mm y con un
diametro medio de 8.5 mm, asi el volumen del flotador resulta de Vp = 1.44x10° m',
mientras que su peso es Gy = 0.1137 N. Para estimar ¢l area de la seccion transversal
mixima se considera que su diametro es de 10 mm, adquiriendo ésta un valor de A, =

7.854x10° m’.

Sustituyendo los valores anteriores estimados en fa ecuacion (4.2) para cada
uno de los fluidos en cuestion obtenemos la caida de presion en el rotametro

expresada en Pascales asi como en metros del fluido correspondiente:

a) Para agua

- 2[0.1137 - (1441x107)(995.1)(981)]
7.854x10*

Hg = 0.26 i de columna de agua.

=253713 Pa

b) Para etilenglicol al $0%

o 204137 - (1441x10)(1058.58)(9.81)]
- 7854x10°* =2
Hg = 0.24 m de columna de etilenglicol al 50%

514.28 Pa

¢) Pura accite ligero

AP 2[0.1137-(1441x10)(907.908)(9.81)]
) 7854x10°*

Hi = 0.29 m de columna de aceite ligero

=2568.7 Pa
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Para el calculo del tlujo de calor a suministrar al fluido de prucba, se tienen las

siguientes cansideraciones:
- Elincremento de temperatura sera de 1 °C, con ¢l fin de que los termopares sean

capaces de sensar la distribucidn de temperatura en flujo maximo

- Se consideran despreciables las pérdidas por conduccion en ¢l material del tubo,
suposicion que generalmente es aceptada, 8 menos que se quiera realizar un estudio

experimental donde se piense tener en cuenta esta situacion.

- El calculo se efectiia para el flujo maximo permisible en la instalacion, es decir,
cuando Re = 50000, Re = 23000 y Re = 1500 para agua, etilenglicol al 50 % y aceite
ligero respectivamente, para cllo ya se calculo anteriormente el flujo masico

correspondiente a cada fluido

A partir de la ecuacion (2.8), y evaluando las propiedades del fluido a una

temperatura global media 7y =305 "C, e valor del flujo de calor, y por o tanto fa

potencia eléctrica a suministrar, es para cada fluido el siguiente:
Q=mc, Al

{ 0=(0851) (41766} (1}

Agua: 0=3554 ks

.. g =(1341) (3607) (1)
, 50¢
Etilenglicol al 50 % { 0=4837 kv

Aceite lgero { 0=(1126) (1871.148) (1)

0=2107 w
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Resistencias eléctrieas para el calentamiento,

De los resultados antertores la potencia electrica maxima a  suministar es de 5
kW. de donde obtenemos el valar de la resistencia eléctrica total de la configuracion a
utilizar para el calentamiento eléctrico. Por razones de manufactura de las resistencias
cléetricas s2 propone que Ia seccion sea calentada por medio de 3 resistencias tipo
tubular, conectadas en paralelo a un voltaje de 220 V. El circuito eléetrico es como

sigue

A partir de fa ley de Ohm y de la definicion de la potencia eléctrica, obtenemos que:

\%A (2200
R, = 0 = R = <500 =968 Q

Donde Ry es la resistencia equivalente total de las tres resistencias conectadas en
paralelo. por lo que el valor de cada una de estas es:
R=3R;=(3)(9.68)=29.04 Q

Seleccio , .
Para este vaso tenemos que calcular la corriente total que circula en el circuito
eléctrico del punto anterior cuando se requiere suministrar la potencia mixima de Q =
5000 W, entonces el valor de dicha corriente es de:
hi=Q/V=5000/220= 22727 Amp.
Con este valor junto con el voltaje de entrada (220 V) y con los requerimientos de
voltaje de salida de 0 a 220V, con el fin de poder tener control sobre el suministro de
putencia a la seccion de prueba, se hace la cotizacion y el pedido del
autotransformador variable, en caso de resultar caro éste, se puede optar por un

transformador con derivaciones en el secundario que es mas econdmico,
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DISENGO DE 1A INSTALACION

Intercambiador de Calor.
Con la finalidad de regresar el fluido que fue calentado en fa seccion de prucba

a sus condiciones térmicas iniciales, 1a energia térmica ganada por ¢ste serd extraida a
través de un intercambiador de calor de tubos y coraza, para que posteriormente sea

depositado en su respectivo tanque de almacenamiento

El calculo del intercambiador se hace con base en e flujo maximo de aceite
ligero  (Re =1500) como fluido operante a una temperatura de cntrada al
intercambiador de Ty = 31 °C. Se elige este fluido para ¢l disefio porque muestra a
priori las condiciones mas adversas para su enfriamiento. Como fluido de enfriamiento

se emplea agua potable a una temperatura inicial de T.; = 20 °C.

A continuacion se presentan las propiedades tanto del fluido caliente como fas
del fluido de enfriamiento, a sus respectivas temperaturas globales medias, las que se

consideran para el disefio del intercambiador de calor:

Fluido caliente (Lado de fa coraza) Fluido de enfriamiento (Lado de tubos)

T =30.5°C Th. =20.5°C

cu= 1871.148 J/kg-°C e = 41825 Jikg'C
o= 907327 kg/m’ pe= 9983 kg/m’

ko= 0.1327 W/m-"C k= 0599 W/m-"C
py= 3.502x10? kg/m-s #e= 1.008x10® kg/m-s
Pr,= 493.636 Pro= 704

Las dimensiones de los tubos para el intercambiador de calor son las siguientes:
Tubos de % de pulg. con BWG = {4

d. = 0.01905 m espesor = 0.0021 m

d; = 001483 m k= 45 W/m-"C (acero al carbono) -
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- Caracteristicas geometricas del miercambiador :
b= 010 m

p=5M4d, = 00238 = p= 0025m

¢= p~d. = 00254-001905 => c=000035m

ERTETSN B 254)° ]
otp. 3400
| "x(001905) |

¢ ml,
D.= 0.01829 m

Luupum:) <P Sm
___mpml’  7(001483)°
" 4{no. de pasos) 4(2)

Area de Nujo de los tubos: 4 "

Ap= 8.0360x10™ Ny
, he
Arca de flujo de la coraza: A, = ; 0,

A_\' = 0025 D; ........................................................................

A cantinuacion se presenta la memona de caleulo para el

e (43)

intercambiador de

calor de tubos y coraza. Para estos efectos se consideran despreciables las pérdidas a

los alrededores del intercambiador de tubos y coraza.

- Flujo masico del agna de enfriamiento.

La encrgia a extraer es de Q = 2110 W, la cual se gana en la seccion de

prueba por el aceite ligero (fluido operante) y es cedida. al

agua (fluido de

enfriamiento). Vamos a considerar que el agua sufra un incremento en la temperatura

de AT. = 1°C, cedido al proceso de transferencia de czlor en ¢l

siguiente balance de energia proporciona el flujo masico del fluido d

Q 2110

):I.‘ o "v::-———-:_"—_"‘
Q=m.c,Al, = m ¢, AT, (41825) (1)

m. =05045 kg/s

intercambiador. E!

e enfriamiento:

* Holland F. A. ct al. “Heat Transfer”. Edit. Heinemann Educational Books. Washington, 1993,

0
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Por atro fado, ¢ flujo masico del fluido caliente (aceite ligero) ya fue

cateulado con base en el numera de Reynolds para el flujo maximo, Re = 1500

mia = 1126 kg /s
- Velocidad medi lineal propuesta para el fljo de agna,
U 09 s
- Area de fluja de las whos.
4L 0504
T pa, (9983)(09)
A= 5.615ix10" o’
- Nimern total de tubos estimado.
De fa ecuacion (4.3), obtenemos:

56151x10™

= =65
" = g 6366x10~

- Caleulo aproximada del diimetro de la coraza,

an, -1 [465)-11"
n,,:( '3 ) .~.[(3 = 23887

D, = p{n, +1) = 0.0254(2887+ 1) = 009873 m ~ 389 pulg,

Por lo que usaremos un didmetro nowminal para la coraza de 4 pulg., con un didmetro

interiorde: 1), =0.1016 m.

- Numera de lineas acomodadas en la mitad de la coraza.

‘m=057n, + 0423 = 0577(3) + 0423
m=2154

Por lo que el numero maximo de tubos es:
nr =8.284
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Se tieneit que omitir un numera de twbos al total para das pasos, equivalente a

np o om 2454, por lo que el numero total de wibaos corregidos es de iy 6.3,

Del resultada anterior se propone que ¢f intercambiador tenga seis tubos a dos

pasos, es decir tres de ida v tres de regreso

Sustituyendua el resultado anterior en la ceuacion ¢1.3), obtenemos el drea de

{hijo en los tubos:
A = 80306%10 *(6) = 5182x10 ¢

De esta manera el valor corregido de la velocidad media ent los tubos es:

", 05045
" e = =0975 m/s

T, (9983)(5182x10 )

- Gasto por wnidad de drea en los tihos.

Gt B gy B
UL T ssaxtot T T oy

- Nimero de Reynolds.

Gd, (973562)(001483)
Re = —t =

A, Toosxio” - 1412334

-_Coeficiente convectivo de transferencia de calor del lado de los tubos

Con el valor de la velocidad media def agua en los tubos (1. = 0.975 m/s) y de
su temperatura global media (T, = 20.5 ® C), encontramos que el coeficiente

convectivo de tranferencia de calor es:*

= W
h. =367037 ——
. 047 m - K

* Donald Kern. *Procesos de Transferencia de Calor” . Fig, 25 y fig. 28, pags. Y40y 943

n
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-_Cocficiente convectivo de transferencia de calor del lado de la coraza.
Sustituyendo el didmetro interior de la coraza en la ecuacion (4 4), obtenemos

el area de la coraza y el gasto por unidad de area:
A, =002%01016) = 254x10 ' w’

m, 1126
o=t = 443307
Gy A 254x10" 33

Del resultado anterior se evalua el namero de Reynolds en la coraza’

G,D, (443307)(0.01829)

/L 31827
L 3502x107

Con este valor obtenemos el factor de transferencia de calor del lado de la coraza:

— RUE)
D,
Jn = "‘;(—LPI’"”('"{"'] =8
h

De la expresion anterior, vamos a considerar en primera instancia propiedades

constantes, con lo que el coeficiente convectivo tiene el siguiente valor:

Ll 8(0.41327)(493.636)"
001829 001829

h, = 458.722

Con este valor se determina la temperatura de pared en el intercambiador, a partir de

la siguiente expresion:

pwigrl/ ]

T

Sustituyendo valores:

, (367037)(0.01483) ] [ (367037)(0.01483)
r =[3o:.5+~—————————~—— 93, ——
’ (458.7222)(0.owos)(2 R / *(4587222)(001905)

T,=29488 K

]

n
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Can esta temperatura obtenemos la viscosidad dinamica en la pared para aceite ligero
de 1t tabla A3, y mediante este valor se evalua fa relacion de viscosidades (d =
(/)" ) e = 60995107 ky/m-s

(00 )J ~ 1081
¢ Gsea)

De este modo se calcula el valor corregido del coeficiente convectivo del lado de la
coraza, tamando en cuenta la variacion de las viscosidades:

~ 458722 458722
T e T e 2 35 —

L 1081 omi-kK

-_Coeficiente gobal de transfergncia de calor para el intercambiador,
v dinld,id) d
+ +

A e R ER, 5
v % win Rt Ry “.5)

Los factores de obstruccion obtenidos de tablas son * Rpyaceiey = 0.0002 Y Reoga
=0.0002. Se sustituyen en la ecuacion (4.5) todos los valores ya conocidos, y se
determina el coeficiente global de transferencia.

11 001483L:{1.905/ 1483) 1483

U, “ 367037 )45 +iooaaaas Ho0

| w
-— =25482x10" {7, =392429
v, " = m -k

A continuacion se procede a aplicar el método del nimero de unidades de
transferencia (NTU por sus siglas en inglés) para determinar la superficie de
transferencia de calor necesaria para poder llevar a cabo 1a operacion de extraccion de

energia del fluido operante (accite ligero).

*Op. cit. Tabla 10 pag. 948

)
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- Capacidad calorifica. C=e,
Aceite ligero Agua de enfriamiento
C, =(1126) (1871.148) " =(05045) (41825)
C,=2106913 W/K ' =2110071 W/K
- Relacidn de capacidades calorificas.  Cr =Chun < Coay
2106913

" 2 099

¢ 2110071 B3

- Flujo maximo de cator.  Quax =Coum (Ths = 1. )
Quar = (2106.913)(31 - 20) =23176.043 W

- Eficiencia. &= Q/ Qmae

2110
. 2009
£= 33176043 '

- Nimero de unidades transferidas .

2ie-|—c,~(1+c:)“’}

NIU =-[1+ =
[r+e] '{215—:—(:,+(|+c3)"

a2 |2/0091-1-09985 {1 +(09985)°]" :
NTU = -[1+(09985)*] " L [1+(09589 ]”‘ _
2/0091~1-09985 + [1 +(09985)]"*

NIU =01

- Superficie de iransferencia de calor. A, = NTU Cpy /U,

_(01)(2106413) o
<= 392424 I
A, =05383 m’ f‘

- Longitmd del intercambiador de calor de espejo a espejo. L=

A
n,nd,
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DISENG DE LA INSTALACION

5
= ...p_ mj-- =1926 m
on(0.01483)
wl=2m
-_Evaluacién del intercambigdor de calor de tubos vy coraza,

El intecambiador fue diseilado con aceite ligero como fluido operante, sin
embargo, conlo ya se menciono se utilizara tambicn (a) etilenglicol al 50% y (b) agua
para otros experimentos, por lo que a continuacion sc¢ presenta la evaluacion del

intercambiador con estos fluidos en sus respectivos flujos maximos.

a) Etilenglicol al $0%, b) Agua

Fiujo masico, nw, [kg/s} 1.341 0.851
No. Reynolds (coraza), Rey, 3505 7593.387
Coef. convectivo (coraza), h, [W/m’-K] 2003 2831 427
Capacidad calorifica, Cy [W/K} 5000 3554.287
Vel. del fluido de enfriamiento, u; [nvs] 1.219 0.457
Coef. convectivo (tubos), h, [W/m’-K) 4932.055 2253853
Coef. global de transf. de calor, U, [W/m*-K] 968.36 862.15
Capacidad Calorifica, C. [W/K] 2857.9 1071.807
Relacion de capacidades, C, 0.5716 0.3016
Nimero de Unidades Transferidas, NTU 0.1824 0.433
Eficiencia, & 0.159 0.333
Flujo de calor maximo tranferible, Qu,s [W] 314369 11789.90
Flujo de calor real transferido, Q.. [W] ~ 5000 3929.57 ‘

Comparando los resultados anteriores con respecto de la energia ganada en la
seccion de prueba de 5000 Wy 3555 W para el etilenglicol al 50% y para el agua

respectivamente, se observa que el intercambiador cumple con los requerimentos de

=76
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flujo de calor para ambos fluidos en caso de que se usen como fluidos operantes en el

intercambiador de tubos y coraza disefiado

Ademis, cabe hacer mencion que las ganancias de energia del parrafo anterior
evaluadas en el intercambiador son las maximas posibles para los criterios
especificados en ef disefio de la instalacion. Por lo tanto, para regimenes de flujo
diferentes a los maximos de los fluidos operantes, regufando ¢l flujo de agua de
enfriamiento en el interior de los tubos de} intercambiador, se puede disipar cualquier

cantidad de encrgia absorbida menor a la maxima en la seccion de prueba.

-G i 1 za,°

Para obtener la calda de presion en el intercambiador del lado de la coraza se aplica'la
. o D L) pu;

siguiente expresion : AP, *s{ jf)’ ¢( DB 2 (4.6)

Se hace el desarrollo para el aceite ligero, mientras que para los dos fluidos
restantes solo se muestran los resultados:
a) Aceite ligero.
- Velocidad en fa coraza

iy 1126
' pd4,  (907327)(254x10°)
u,=04886 m/s

u

- No. de Reynolds y factor de friccion.

El niimero de Reynolds ya fue obtenido en el proceso del disefio del intercambiador y
su valor es Re = 2131.53, mediante este valor se elige la expresion adecuada para la
evaluacion del factor de friccion, en este caso se emplea la siguiente expresion: '
( _,) 0438 00438

“Holland F. A.. “Heat Transfer", Edit, Heincmann Educational Books. Washington, 1993,
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- Relacion de Viscosidades

La evaluacion de la relacion de viscosidades también ya se evaluo resultando
$=1081

Sustituyendo los valores anteriores en la expresion (4.0), obtenemas la caida
de presion en pascales:
0.1016 }(907317)(04886)

AP, =8(o.082)(|,081)[0m829 o1

AP, =853258 Pa

A continuacion se enlistan los resultados para Efilensglicol al 50% y para agua,

cuando estos son enipleados como fluidos de prueba.

Parimetros b) Etilenglicol ol $0%. ____c)Agua
Velocidad en la coraza, v, [mvs] 0.4989 0.3367
No. de Reynolds, Re . 3505 7593.39
Factor de friccion , (jr), 0.047 0.04
Relacion de viscosidades, ¢ 0.9837 0.993
Caida de presion en fa coraza, Ap, (Pa] 5412 1991
Carga, Hy [m de fluido} 05212 0.20

La determinacion de los resultados anteriores también sirve para la evaluacion
de 1a carga hidravlica de las bombas a utilizar en fa instalacion experimental, por fo que

hay que tenerlos presente més adelante.

Lavout de Is instalacién erperimental.

Una vez establecidas las dimensiones del punto central de interés, y con base
en los criterios establecidos en este capitulo, se propone la distribucion del sistema
termohidrailico, asi mismo se incluyen las vistas de planta y frontal en las paginas

posteriores a la pagina correspondiente de la distribucion:

i
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DISENG DE 1A INSTALACION

Dimensionamiento de los tanques.

Como se explico anteriormente, el caleulo se realiza con base en tuberia de
acero comercial cedula 40 de didametro nominal de 1 pulg. y con un diametro interior

de 26.6 mm y diametro exterior de 33 4 mm

De acuerdo a las dimensiones del layout de la instalacion experimental. y para
el dimensionamienta def tanque TA-1, Ia longitud total mixima de 1a tuberia empleada
en servicio para fluidos no viscosos es Ly = 18.67 m (incluye la tuberia de by-pass),
por lo que el volumen interno de Ia tuberia cs'

al} 2(00266)°(18.67)

b=, T
V. =001037 m’

Solo como referencia, se estima el volumen del fluido operante en of
intercambiador de! lado de la coraza como Ia diferencia entre el volumen de la coraza
y ¢l volumen de los tubos, asi:

o, :~@ : :
Vm=-4——(z), -nd?) = ; [(0.1016)* ~(6)001905)*]

Ve =001279 m'’

El volumen del tanque TA-! se considera como dos veces y media ¢! valor del
volumen del liquido en operacion, esto con el fin de tener fluido de reserva en el
mismo, por lo tanto:

Vras = 2.5 (Vi +Vye) = 2.5 (0.01037+0.01279)
Vras =0.0579 m’

Con este valor y considerando un tanque cilindrico de 0.35 m de didmetro
obtenemos una altura correspondiente de 0.60 cm. Se observa del layout que el
fanque de mayor volumen es el TA-1, por lo que el tanque TA-2, lo consideraremos

del mismo volumen que el primero.
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Seleccion de ka bomha B-1

- Fluido de praeba: etileaglicol al 50%

La carga de la bomba B-1 se evalua a traves de la zona de prucba 3 y la
trayectoria A del layout presentado. la cual corresponde a tluidos poco viscosos, y su
valor esta dado por
Hy = Huee + e
Hy = (Hpe # Mo 1) # (gl r ) 0 (A7)

= Cargas de presion.

Las cargas de presion en Ia succion y en la descarga, Hy y Ha
respectivamente, san cero debido a que el tanque TA-I se encuentra abierto a la
atmosfera.

- Cargas estilicas.

En el layout se observa que la carga estatica de succion tiene un valor de H,, =

-0.45 m, esto es porque se considera que el tanque tiene liquido de reserva a una altura

de 0.25 m, por otro lado, el valor de la carga estdtica de descarga es de Hey = 0.70 m.

- Carga debido a pérdidas por friceion en lu succion,
I.a tuberia de succion es de acero comercial ced. 40 de diametro nom.de 1 %

pulg. con un didmetro interior de d, = 35.05 mm y su longitud total es de Ly, = 0.80 .

4
-V cidad i i0 . = -
clocidad en fa succion.  #, porr
(4)(1.266x10%)
2 e = | 312 m/
b= T (0.03505)° mes
1
- No. de Reynolds. Re = p’;’:'
10585 2)(0.03508
Re=( 58.58)(1.312)( °3°)=lms

2.79x10°*

83
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- Rugosidad relativa

Para acero comercial € = 0.046 m, porlo que e/ d, =0 0013

- Cocficiente de friccian.
Con el nimero de Reynolds y la rugasidad relativa se obtiene ¢l coeficiente de

friccion del diagrama de Moody’ , siendo su valar £ = 0.029.

A continuacon se proporciona una lista de los accesorios instalados en la

tuberia de succion:

Cantidad Accesorio K
] Te flujo lateral 18
2 Tuerca union 09
] Valvula de compuerta 0.24
e _Entrada bordes vivos 0.5
LK =434

Empleando la expresion adecuada obtenemos ¢l valor de las pérdidas por friccion; 1
”'! ['T: v '
H, = Zg[l{d, }+ LA} ............................................................ (4.8) »

Sustituyendo valores para cste caso tenemos:

_(1312)? [(0.029)(0.8) 43 4] .
@~ 20081 | 003505
H, =044 m

"Frank M White. "Mccénica de fluidos™. Edit.  Pag. 360
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- Carga debudo o perdidas por fricer

DISENO DE LA INSTALACION

ot en la descarga.

Procediendo de manera aniloga que en ¢l punto anterior, y recordande que la

tbernt de la descirga tiene un diam

etro nom. de | pulg.. en seguida se enlistan los

valores carrespondientes a la descarga

Diametro interior, d, 26.6 min
Longitud 101al de descarga, L 1728 m
Velocidud en la descarga, w 2279 /s
No. de Reynolds, Re 23000
Rugosidad relativa, € /d, Q.07
Coeliciente de friccion, I 0.0288
Lista de accesorios:
Cantidad Accesorio K
4 Te flujo directo 0.9
2 Te tiujo lateral .8
8 Tuerca union 0.9
9 Codo 90° normal 0.95
4 Valvula de compuerta 0.24
2 “Y*" griega 09
Salida 1.0
LK =2671

En el caso de la descarga, se encuentran presentes otros elementos que

producen pérdidas de carga, cllos son:

Elemento Pérdida en metros de etilenglicol al $0%

Seccion de prueba, Hy
Rotainetro, Hy

Intercambiador, Hic

1.39 (ver pag. 62)
0.242 (ver pag. 65)
0.5213 (ver pag. 78)
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Ahora, para obtener las perdidas de carga por friccion en la descarga se
sustituyen los valores correspondientes en la siguiente expresion:

HN’ ]
g =g—;;{f—ji+2KI+Hs,.+H,, T X )\

Para este caso (etilenglicol al $6%) se obtiene:

_ (2:279)* [ (0.0285)(17.28)
T 2098 L 00266

H, + 26.71]+ 139 + 024 + 052

H,=1412 m

Los valores de todas las cargas se emplean en la ecuacion (4.7) para obtener la
carga total en metros de columna de etilenglicol al 50% de la bomba B-1,
correspondiente a fluidos poca viscosos.

H, =045+ 044 +07 +1412= 1481 m=48.59ft

Puesto que ya contamos con la carga y el gasto de etilenglicol al 50%, se
procede a evaluar de grificas® los coeficientes de correccion para una viscosidad
media de! fluido de 2.6 centistokes. Ahora escribimos los valores correspondientes al

fluido, sus factores de correccion y los valores corregidos para agua:

Parimetros Exilenglicol ¢l $0% F.C v.C Para agug
Gasto, V [L/min} 75.96 0.98 77.53
Carga total, Hy {m) 4.8} 1.0 14.8}
Eficiencia, ni[%] S1.15 (corregida) 093 33 (supuesta)

' Hodge. BK. “Analysis and Design of Energy Sysiems”. Edit. Prentice-Hall, New Jersey, 1995, -
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En seguida se caleula 1a patencia total de 1z bomba, para el caso de los valores
corregidos para agua y tambicn para los valores correspondientes al etilenglicol al
S0

oH 1
s e (1.10)

N
a) Empleando los valores corregidos para agua
(1000981 1481){1.292x10 ')

055

=34129 W

Pat

o Pot=046 Hp

b) Empleando los valores para etilenglicol al 56%.

~ (1058.58)(9.81)(14.81){1.266x107)
ol = 05115

= 38066 W

6 Pot =051 Hp

En la fig. 43 se muestran las curvas de carga contra gasto de la bomba
centrifuga seleccionada y se sefiala el punto B correspondicnte a las necesidades de
bombeo para el cuso de etilenglicol al 50%. Ademds, del clculo de fa potencia
anterior vemos que se tiene que eligir un motor eléctrico de %4 Hp para tener las

condiciones de bombeo requeridas para flujo méximo de este fluido.

- Fluido de prueba: agua.
Para el caso en que se maneje agua la trayectoria hidradfica es s misma que

para e etilenglicol al 50% (fluidos no viscosos), por lo que a continuacién sdlo se

escriben los resultados para la seleccion de la bomba B-1 erhpleando agua.

- Curgas ¢n la succion,

Carga de presion: H,=0 Carga estitica; H.=-045 m
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Vel enlasucion: u, =0.886 m/s  No. de Reynolds. Re =37916.73
Coef. de friccion. f=0026 Sum deK: ZK =4.34
Utitizando los valores correspondientes anteriores en la ecuacion (4.8) obtenemos las

pérdidas por friccion en la succion.  Ha=02 m.

- Cargas en la descarga.

Carga de presion; H,=0 Carga estatica; H.=07 m

Velocidad en la descarga: uy=0.886 m/s No. de Reynolds: Re = 50000

Coef. de friccion: f=0.026 Sum. de K: IK=26.71

* Sec. de prucba: Hy; =0.58 m *Rotametro: Hg=0.26 m
*Intercambiador de Calor: Hic=02m  *(Ver pags. 62, 66 y 78).

Utilizando los valores correspondientes anteriores en la ecuacion (4.9) obtenemos las

pérdidas por friccion en la descarga: Hy=6.30 m,

Sustituyendo todas las cargas en ia expresion (4.7), se tiene que la carga total
de la bomba B-1 utilizando agua vale:

Hr=-045+02+0.7+63= 675 m ,
De tal forma que ia potencia total para este caso, suponiendo una eficiencia del 55%,
se obtiene directamente de la expresion (4.10), resultando: '

RGN 1)(6.75)(8.552x10™)

055 =10246 W

6  Pot=0.14 Hp
Los requerimientos de bombeo (carga y gasto) se indican en la fig, 4.3 punto A, y en

este caso se emplea un motor eléctrico de % Hp, que es suficiente para las condiciones

de flujo maximo de agua.
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Seleccion de ta bomba B-2.
- Fluido ie prucha: Aceite ligero.
Para este caso la carga de la bomba se evalita a través de la linea hidrailica

que corresponde a fluidos mas viscosos (trayectoria B del layout). Se sigue el mismo

esquema de calculo que para la bomba B-1 cuando ésta utiliza etitenglicol ai 50%:

- Cargas de presion,

Tanto cn la succion como en la descarga valen cero, Hy, = 0y Hyy = 0
respectivamente, por estar el tanque TA-2 abierto a la atmosfera.
- Carga estidtica de succion: He=-045 m
- Carga estitica de descarga: Heg: 0.70 m
- Carga debida a pérdidas por friccidn en la succion.

La tuberia de succion es de acero comercial ced. 40 de didmetro nom.de 1 %
pulg. con un diametro interior de d; = 35.05 mm y su longitud total es de Ly, = 0.80 m.
- Velocidad en fa succion.  x, = “"‘!—:

al

4)(124x10” ‘
_LL__’S___L 1285 m/s

= 3
' r(0.03508)°
d
- No. de Reynolds. Re= p!;,l *
{907.905) 1.285)(0.03505)

=1140=> Flujo laminar

3587xi0°
- Rugosidad relativa
Para acero comercial £ = 0.046 snm, por lo que €/ d; = 0.0613.

- Coeficiente de friccion.

Con el nimero de Reynolds se obtiene el coeficiente de friccion para flujo

laminar, siendo su valor £=0.056.
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A continuacon se proporciona una lista de los accesorios instalados en la

tuberia de succion’

Cantidad Accesorio K
! Te flujo lateral [
2 Tuerca union 09
i Vilvula de compuerta 0.24
— Entrada bordes vivos 05
LK =434

Sustituyendo valores en la ecuacion (4.8) para este caso tenemos:

(1285)° [(o.osc)(o.s) ]
M, =osn | oossos 4]
H,=047T m

- Carga debido a pérdidas por friccion en la descarga,

Procediendo de manera analoga que en el punto anterior, y recordando que fa

tuberia de la descarga tiene un didmetro nom. de 1 pulg., en seguida se enfistan los

valores correspondientes a la descarga.

Diametro interior, d; 26.6 mm

Longitud total de descarga, Ly 1572 m

Velocidad en {a descarga, ug 2.232 mfs
No. de Reynolds, Re 1500
Rugosidad relativa, € /d; 0.0017
Coeficiente de friccion, 0.043
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Lista de accesorios

Cantidad___ _Accesorio K

2 Te flujo directo 00

4 Te flujo lateral 18

8 Tuerca union 09

8 Codo 90" normal 0.95

4 Valvula de compuerta 0.24

2 “Y" griega 0.9
Salida 1.0

YK =2756

En el caso de la descarga, se encuentran presentes otras elementos que

producen pérdidas de carga. ellos son’

Slemento ida en metros de aceite ligero
Seccion de prueba, H,, 20 (ver pag. 62)
Rotametro, Hy 0.29 (ver pag. 65)
Intercambiador, H;- 0.96 (ver pag. 78)

Ahora, para obtener las pérdidas de carga por friccion en la descarga se

sustituyen los valores correspondientes en la expresion (4.9), para este caso (aceife

ligero) se obtiene:

_(2232)°[(0043)(15.72)
“7 2980 L 00266

H,=1670 m

+ 27,56J +2.0+029+096

9%
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Los valores de todas las cargas se emplean en la ecuacion (4. 7) para obtener la
carga total en metros de columna de aceite ligero de la bomba B2, correspondicnte a
fluidos viscosos.

H, =~045+047+07+167=1742 m= 5715

De la misma forma que para el etilenglicol al 50%. se procede a evaluar de
graficas’ los coeficientes de correccion para una viscosidad media del fluido (aceite
ligero) de 38.6 centistokes. Los valores corespondientes para aceite ligero, sus

factores de correccion y los valores corregidos para agua son:

Parametros Aceite ligero F.C V. C para agua
Gasto, V [L/min) 74.4 0.82 90.73

Carga total_, Hy [m} 17.42 0.99 17.6
Eficiencia, ny[%] 30.25 (corregida) 055 535 (supuesta)

En seguida se calcula la potencia total de la bomba, para el caso de los valores
corregidos para agua y también para los valores correspondientes a aceite ligero,
mediante ¢l uso de la ecuacion (4.10).

a) Empleando fos valores corregidos para agua.

1000(981)(17.6/(1512x10"
pot = 100N )(055)( ul ):474,64 w

6 Por=064 Hp

“b) Empleando los valores para aceife ligero.

_(907.903)(981)(1742)(1.24x10°) -

),
Pot 03025 =636 W

o Pot=0.85Hp

?Hodge, B K. “Analysis and Design of Energy Systems”, Edit. Prentice-Hall. New: Jersey, 1995.
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En la fig 43 <o muestran las curvas de carga contra gasto de la bomba

centrifuga seleccionada v se seftala el punto C correspondiente a las necesidades de

bombeo para ¢l caso de aceite ligero. Por Gltimo, del cdleulo de la potencia anterior

vemos jue se ticne que eligir un motor eléctrico de 1 Hp para tener las condiciones de

bombeo requeridas para flujo maximo de este fluido

M FT
METROS FEET
< Puates de syeracien;
..‘.. 64 ‘ J118
o} 1A (gma)
he « B (etilenglicol al 50%4) o
0 a C (aceim ligeiv) )
[ 4
9 1
3
; <439
a
439

g
QO
4 420
<
o L A

20 40 60 80 100 120 140 160 180 200 210 220 LPM
5 11 16 21 26 32 37 42 46 53 56 63 oeM

Fig. 4.3 Curvas caracteristicas de las bombas centrifugas “Evans™. series H
de diferentes didnictros a 3450 rpm. También sc muesiran los puntos de
necesidades de bombeo para la instalacton experimental.

" De la fig. 4.3 seleccionamos la bombas 1HME025, 2HME050 y 2HME075

para agua, etilenglicol al SO% y aceite ligero respectivamente. Se puede notar que los

‘puntos no caen en las graficas de las bombas, por lo que sera necesario recortar los

impulsores de las bombas IHME025 y 2HMEO75 para ajustar sus curvas de operacion

a los puntos A y C, o en su defecto estrangular el flujo por medio de una valvula de

globo, con el fin de elevar la pérdida de carga y ajustar las demandas de bombeo a las
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curvas de operacion de dichas bombas. La bomba 2HMEO7S utiliza normalmente un
motor de ¥ Hp, sin embargo, como ya se menciond, se tiene que optar por un motor
de 1 Hp para cubrir la demanda de potencia de 0.85 Hp que se requiere para el

bombeo de aceite ligero.

En ¢l caso de la bomba centrifuga 2HMEOQ50 para etilenglicol al 50% nos
limitaremos a ajustar el punto B a su curva de operacion, perdiendo con ésto un poco

de gasto. Se elige un motor de % HP para csta bomba.

Aislamiento de la seccién de prueba.

La seccion de prueba se calentara por medio de 3 resistencias eléctricas de tipo
tubular. Se pretende que toda la potencia se aplique al tubo gue se experimente, sin
embargo, las perdidas de calor al medio ambiente “Q," son inevitables, siendo

necesaria su minimizacion por medio de aislante termico, ver fig. 4.4,

Ic- 293K
ho

Aislente Temnico

(firbra de videio)
k;,=0038 W/mK
Resistencia eléctrica

Tubo de prusbe
k=45 WimK

PEN

Acot.. mm
D.= 1324 Sin escals,

Fig. 4.4 Esquema de Ja seccion transversal de la zona de prucba.
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El mislamiento termico a considerar en Ta seccion de prueba es fibra de vidrio
en contiguracion de medias caias con radios interior y exterior de 1y 3 pulgadas

respectivamente, ver figura 4 +4

El siguicnte analisis. que determina la temperatura de pared y las pérdidas de
calor, a partir del esquema de la tigura 4.4, se lleva a cabo considerando que por el
interior del tubo circuta aceite ligera en su correspondiente flujo maximo, Re = 1500.
Esto se hace porque este fluido presenta el menor coeficiente convectivo de
transferencia de calar y con ello se podria obtener la mayor temperatura de la pared

exterior del tubo a experimentar.

Baja el esquema de la figura 4.4, ¢l vator estimado de la temperatura de pared
“T,". y las pérdidas de calor “Q;", se evalian bajo la consideracion de que la
temperatura en la pared es la misma tanto en la parte interior como exterior de la
resistencia eléctrica tubular, tal como se visualiza en el esquem: mencionado. Ahi
mismo, se puede observar como el calor generado por la resistencia eléctrica se
distribuye en dos flujos, uno corresponde al calentamiento del fluido en estudio “Q,",
y ¢l otro se refiere a las ya mencionadas pérdidas de calor hacia ¢l exterior (ver
analogia eléctrica). Cada uno de estos tres flujos de calor se determinan como sigue;
Q=0+ Gy v (A1)

r-T T ~T
)zt @412 0. = L L SR
(-I }l&{,_{({,_) +l- 1 ( ) pC4] Llil)l /I)’) | . (4'3)
2k, L hmi L : kLl L

Definiendo los denominadores de las expresiones (4.12) y (4.13) como:

Ld,1d) | b))
IR, = 2”*":1—+m .(@.14) y ER, =W+m ........ (4.15)
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y sustituyendo las ecuaciones (4 12) y (4.13) en la expresion (4.11), obtenemos al
operar algebraicamente lo siguiente:
(2R, + £1,)7, - (1,ER, + T,ER,)

IR ZR, !

de donde despejamos la temperatura de pared “T,”, para determinar su valor cuando

se usa aceite ligero coma fluido ensrante. Por lo tanto:

, (ER.ZR,)Q+ ,ER, + T,XR,
P IR, + IR,

- Cdleulo de resistencias térmicas.
Comencemos por el calculo del coeficiente convectivo de transferencia de

calor en el interior del tubo. Haciendo uso de la ecuacion (2.13) del capitulo 2 y
evaluando las propiedades para aceite ligero a la temperatura global Ty = 303.5 K,
obtenemos el nimero de Nusselt cuando Re = 1500:

(0.0668)(00266 / 1.4)(1500)(493.636)
1+(004)[(0.0266/ 14)(1500)(493.636)] '
Nu=4232
con este resultado y a partir de la definicion del numero de Nusselt. se evalta el

N =166+

coeficiente convectivo de transferencia de calor:

h =——J—=——~—~—~———=2u.lz W/m*-K

Utilizando este valor junto con el coeficiente convectivo de transferencia de calor del
medio circundante, h,, = 3 W/m*K, la conductividad térmica del acero, k. = 45 Wm-
K, y la conductividad térmica de la fibra de vidrio, ks, = 0.038 W/m-k, se procede a

evaluar las expresiones (4.14) y (4.15):

Ln(335/26.6) I
=) T N oozeoa) oM KW
IR, Ln{152.4/ 508) | -

= 2x(0038)(14) | 37(01524)(14)
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- Cidlendo de b temperatura de pared.

Los valores de las resistencias termicas se sustituyen en la expresion (4.10)
correspondiente a la temperatura de pared “T,", donde también se emplea el fujo
maximo correspondiente al aceite ligera, Q = 2107 W'

- (0.041)(53)(2107) +(303.5)(5.3) + (293)(0.041)
re 0041+53

7,=38914 K = 116"C

El valor recién calculado se debe de tener presente para la seleccion de los
termopares a emplear en la medicion de la distribucion de la temperatura de la pared

exterior del tubo a experimentar.

- Pérdidas de calor.
Las pérdidas de calor se evaluan de la ecuacion (4.13), conel valor de
IR; =5 3 K/W, resultando:

38914293

), = =18,
0, o 1845 W

expresando en porcentaje de la energia suministrada por las resistencias eléctricas:

% Pérdidas de calor=Q,/Q x100 = 18.45/2107 x 100

% Pérdidas de calor = 0.88 %,

que resulta un valor muy bajo y adecuado para nuestros fines experimentales, por lo
que la configuracion de la figura 4.4 del aislamiento térmico es satisfactoria y seré la

empleada en las etapas experimentales.

" Ver pag. 67 de csic trabajo.
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Por lo tanto, e calor suministrado af aceite ligero, de la ecuacion (4.12), es

389 14 - 3035
), = S 1 208855 W

: 0041
que representa el 99.12% de la energia total yenerada mediante las resistencias

eléctricas.
- Resultados.
Para el caso del agua y etilenglicol al 50%. solo se presentan las resuitados

obtenidos mediante los mismos criterios que para el aceite ligero del analisis anterfor.

Tabla 4.1_Resultados de Ia configuracion propuesta por el gsquema de ta fig. 4.3

Fluido Potencia | Pérdida % de Calor % de calor | Temperatura
cléctrica 5 pérdidas | suministrado | sumtinistrado de pared
QW] QW] QW] T, 1)
Agui 3554 3.55 0.1 1550.45 92.9 37.6
Ailenglicol sono 13 0 t46 1992.7 99.85 442
al 50%
Accite ligero 207 18.45 (.88 2088.55 99.12 16

Nota: En ¢l caso de agua y clilenglicol al 50% cl cocficiente convectivo en ¢l interior del tubo sc

obtuvo a pantir de ka ccuacion (2.9).
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4.4 Instrumentacion,
La seleccion de los instrumentos adecuados para fa medicion de Tas variables

experimentales, que como ya hemos mencionado son temperatura, presion diferencial
y gasto, se hace para el caso de estas dos dltimas variables con base en el valor
maximo que puede adquirir en la experimentacion y de acuerdo con los criterios
fijados para sus respectivos valores. En el caso de la temperatura, los termopares se
eligen conforme a la temperanira que se alcanza en la pared exterior del tubo a
experimentar con el suministro maximo de potencia para cada fluido y su

correspondiente flujo masico miximo.

Rotimetros.

Como se describe en el parrafo anterior la seleccion de los rotametros se hace a
partir de los flujos maximos correspondientes a cada fluido, los cuales ya fueron
calculados en ef capltulo de disefio’. Se recuerda que para etilenglicol al 50% vy aceite
ligero se evaluo el caudat equivalente en flujo de agua, por lo que a continuacion solo

se presentan los valores requetidos pata la seleccion de los rotdmetros:

Tabla 4.2 _Flujos equivalentes de ¢ ara li de lgs rotdmetros,

Agua Etilenglicol al 50% Aceite ligero

-

V=13.56 gpm V'=20.66 gpm V= 18.60 gpm

De aqui, los rotdmetros adecuados a nuestros requerimentos que existen en el
mercado son los que cuentan con un rango de medicion de 2-20 gpm, existen otros
con un rango de 0.5-5 gpm, que pueden ser adecuados cuando se bretenda hacer
estudios sobre flujo faminar. Estos rotdmetros son de fa marca Dwyer de las series VF
VISI-FLOAT.

* Ver pags. 6365
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‘Teansductor diferencial de presion.

La mayor caida de presion que se padria experimentar en la seccion de prucba
es de AP = 0.178 bar que corresponde al flyjo maximo de aceite ligera™ | ésta
determina el transductor diferencial de presion a experimentar Por tal razon, el
instrumento elegido tiene un rango de medicion de 0-0.25 bar, y se clasifica del tipo
inteligente, esto significa que el transductor es capaz de sensar la variable y

acondicionar la sedial a un salida estandar de 4-20 mA

Por lo anterior la seiial de salida generada por el transductor de presion
diferencial solo requiere de un convertidor analogico-digital para ser enviado a una
computadora personal por medio de un cable RS-232 de comunicacion. De esta
manera, el transductor de presion diferencial se conecta a un sistema de adquisicion de
datos sin necesidad de conectarse previamente a un acondicionador de seffales, lo cual
si es necesario para las seiiales generadas por los termopares. En figura 4.5 se muestra

un esquema de conexion del instrumento.

Termopares.

Para determinar el tipo de termopares a emplear en la medicion de la
temperatura exterior de la pared del tubo a experimentar, se tiene que tomar como
base la estimacion del valor de esta temperatura, el cual se encuentra en la tabla 4.1
para cada uno de los fluidos a utilizar. Se observa que el valor mas alto de la
temperatura de pared es T, = 116 °C y corresponde al uso de aceite ligero en la
seccion de prueba, lo cual era de esperar por sus caracteristicas de flujo y propiedades
termofisicas, Por lo tanto, se propone que los termopares sean del tipo “T" con un
rango de medicion de -40 a 350 °C clase | con una presicion de # 0.1 °C con cables

de extension premium de 0-200 °C.

* Ver pag. 63
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Cabe sefalar que el sistema se diseiio para flujos maximos, lo que implica un
menor incremento en la temperatura global del fluido operante entre la entrada y
salida de la seccion de prueba, el cual es AT = 1'C. Se puede consegir una diversidad
de regimenes de flujo menores a los maximos propuestos y asi mismo, diferentes
incrementos en la temperatura global de los fluidos a experimentar a través del control

del lujo masico y del suministro de potencia eléctrica, respectivamente

Finalmente, como la seccion de prueba tiene una longitud de 1.4 m, se
recomienda que los termopares se distribuyan cada 10 cm, por lo que se necesitan un
total de 15 termopares para sensar la distribucion la distribucion de temperatura a lo

largo de la pared exterior del tubo a evaluar, figura 4.4.
1 2 3 4 5 6 7 8 9 1011 1213 14 15

10cm
L=14m
7
Te

Fig. 4.5 Distribucion esquemitica de los terntopares tipo T cn la seccidn de prucba.

National Instruments recomienda que las lecturas sean tomadas mediante una
tarjeta de adquisicion de datos AT-MI0-64E-3 multifuncion de entradas y salidas
analogicas y digitales, con 64 canales simples o 32 canales diferenciales. La tarjeta
puede concctarse a una computadora personal con plataformas PC/AT IBM y EISA
PC. El sistema de adquisicion de datos (SAD) incluye software para el control y
mancjo de las lecturas llamado NI-DAQ, el cual opera en sistema operativo DOS ¢

bajo ambiente Windows.
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A contfinuacion se muestra, la seccion de prueba y la conexion esquematica de

los termopares v el transductor diferencial de presion (TD1) al SAD, figura 4.6.

GV

Fig. 4.6 Conexién esquemdtica de los transductores de femperatura y presién al SAD,




4.8 Especificaciones,

DISENG DE LA INSTALACION

“‘.Iemcmo

Especificaciones

Longitud de fa
seccion de prucba

L material y las caracteristicas yeometricas dependen del
tubo a experimentar_Longitud tatal 1 = 1,400 mm

Longitud que antecede
a la seccion de prueba

Material: acero comercial ced. 40, Duony = 25.4 mim,
d, =266 mm. d. = 33 4 mm._longitud total L = 1600 mm,

Valvula de compuerta

v

Material: hierra fundido
Secc. de asp.: dyon =254 mu.
Sece. imp. dyoy = 38,1 mun,

(ﬁ\

Y
Valwuia globo Material: hierro fundido
et Linea de by-pass: dxon = 25.4 nun.
‘S
Bomba centrifuga B-1 Marca “Evans”, Series H. Materiales: cuerpio de hierro
(agua) fundido; impulsor de Noryl-fibra de vidrio

Bomba THME-025 con motor eléctrico de 4 Hp, 115-220 V,
| fase a 3450 rpm.

Tipo de impulsor: cerrado. Tipo de descarga: central.

Temp. max. oper. 70 °C

Diam. suce.: 25.4 mm diam, descarga: 25.4 mm NPT

Bomba centrifiga B-1
(etilenglicol al 50%)

Marca “Evans”, Series H.  Materiales: cuerpo de hierro
tundido; impulsor de Noryl-fibra de vidrio

Bomba 2HME-050 con motor eléctrico de '3 Hp, 115-220 V,
| fase a 3450 rpm.

Tipo de impulsor: cerrado. Tipo de descarga: cenlral.

‘Temp. max. oper. 70 °C

Diam. succ.: 254 mm _ didm. descarga: 31.75 mm NPT

Bomba centrifuga B-2
(aceite ligero)

Marca “Evans”, Series H.  Materiales: cuerpo de hierro
fundido; impulsor de Noryl-fibra de vidrio

Bomba 2HME-075 con motor eléctrico de | Hp, 115-220 V,
1 fase a 3450 rpm.

Tipo de impulsor: cerrado. Tipo de descarga: central.
Temp. max. oper. 70 °C :

Didm. succ.: 25.4mm__ didm. descarga: 31.75 mm NPT

Rotametro

Ty

o
»

Marca "Dwyer”, Series VF Visi-Float .

Medidor de flujo modelo VFC - escala de 5 pulgs.
Rango 2-20 gpm de agua

Conexiones de 25.4 mm NPTM
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Elemento

Especificaciones

Intercambiador de
calor

=

<

Material: acero, 14 BWG

Diam. coraza D, = 101.6 mm. Diam. fubos dyoy = 19.05 mm
No. de tubos: 6 Long. entres espejos: L = 2000 mm
Sup. de transferencia: 0.5383 m?

| paso en la coraza, 2 pasos en los tubos.

Carga térmica de diseito: 5000 W

A Conexiones de 25.4 mm NPTM
Tanques de Material: Acero comercial rolado en frio
almacenamiento Capacidad: 57 litros

Geometria cilindrica.
Diametro: D =350 mm
Longitud: L =600 mm

Resistencia eléctrica

N

Tipo tubutar. Resistencia: 29.04 Q
Voltaje aplicable: 0-220 VAC
Longitud: L =467 min

Aislante térmico

Material: fibra de vidrio
Geometria: medias cafas.

diferencial de presion

// ' Dimensiones: 2"x 2" ( didm. interno 50.8 mm con un espesor
’ de 50.8 mm), con una longitud de L =910 mm
Termopares Tipo T. Cobre-constantan.
- Rango: -40 a 350 °C Presicion: % 0.1 °C
Cables de extension: 2.5 m de 0-200°C
Transductor Marca “Bayley”

Tipo inteligente, rango: 0-0.25 bar con indicador local.
Salida estandar de 4-20 mA.
Potencia de suministro: 12-50 VDC

Sistema de adquisicion
de datos. (SAD)

- Tarjeta multifuncional AT-MIQ-64E3 con 64 canales

simples 6 32 canales diferenciales. Conexién a computadoras

personales IBM PC/AT Y EISA PC.

- Sofware NI-DAQ,

- 1mde cable blindado Tipo SH100100.

- Conectores SCSI-1I.

- Block conector “Shielded” SCB-100 con terminales de E/S
para 100-pin de tarjetas MIO.

Autotransformador
variable. (Variac)

Voltaje de entrada; 220 V. -
Voltaje de salida: 0-230 V
Corriente mixima: 28 A,
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4.6 Costos,

Hoy en dia, ya no se debe de pasar por alto la parte econdmica de cualquier
proyecto que se pretenda realizar Un proyecto que puede resultar viable desde el
punte de vista técnico pero si su evaluacion econdrmica resulta bastante cara, se debe

de optar por otras posibililades de solucion del problema en cuestion.

Por lo anterior, en el presente trabajo se investigaron los costos de los
principales elementos que constituyen la instalacion expertmental, y al final de ellos se
hace la suma total que constituye la base del presupuesto de la puesta en marcha de

este disefio.

Tabla 4.3 Costos de los clementos principales del sistema

Cantidad | Descripcion Precio Suma

3 Bomba centrifuga B-1 (agua) $ 411000 § 1,233.00

2 Rotametro * 1,050.00 2,100.00

1 Intercambiador de calor 6,300.00 6,300.00

2 Tanques de almacenamiento 60.00 120.00

3 Resistencia eléctrica 483.00 1449.00

2 Aislante térmico 45.35 90.70
17 Termopares * 241.73 410941
2.5m |Cables de extension * 15.38 33.44
1 Transductor diferencial de presion * 8,047.50 8,047.50

1 Tarjeta Multifuncion AT-MIO-64E-3 * 14,8125 14,812.50

I | Cable blindado tipo SH100100 * 123750 1,237.50]

1 Block conector SCB-100 * 2,4375 2,437.50

] Autotransformador variable. (Variac) 6,750.00 6,750.00

3 T. de ac. com. dyom =254 mm L =6.4m 166.00 498.00

1 T. deac. com. dyou=381mm L=1m 42,00 42.00

* La colizacion de estos productos es cn ddlares. Tipo de cambio aplicado $ 7.5 = 1 Dlls.
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Continuacion de la tabla 4 3.

Cantidad | Descripcion Precio Suma

I Valvula de compuerta $ 3542 $ 38962
2 Vilvula globo 42.30 84 .60
9 T 9135 84.15
16  |Codo 90’ 5.43 86.88
18 Tuerca union 20.60 370.80
2 “Y” griega 20.86 41.72

TOTAL = $50,323.32

A este costo habra que sumarle la mano de obra requerida para su instalacion y
puesta en marcha, sin embargo, una mayor parte del costo adicional de la mano de
obra se podria minimizar mediante el empleo de un par de estudiantes que deseen
cumplir con su servicio social en el Departamento de Termocnergia y Mejoramiento

Ambiental.

De esta forma, el costo total de ia instalacion experimental para determinar
coeficientes convectivos de transferencia de calor en el interior de tubos con
intensiticadores de calores es accesible, por lo que sdlo resta someter el presente

presupuesto a fa consideracion de las autoridades corespondientes.
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CONCLUSIONES

CONCLUSIONES.

El diseflo propuesto de la instalacion experimental cumple con todos los
criterios establecidos, por lo que se podré realizar experimentacion para los fluidos
especificados y para algunos otros, siempre y cuando no sobrepasen como limite la
viscosidad del aceite ligero, ademas de tener cuidado con su punto de evaporacion

para evitar que caviten las bombas seleccionadas.

En el caso de utilizar la instalacion en flujos laminares, no se podra efectuar

pruebas en condiciones de completo desarrollo térmico completo.

El diseflo se realizo en base a condiciones criticas, es decir. flujos mdsicos

miximos ¢ incrementos minimos de temperatura en la seccion de prueba de los tres

fluidos propuestos; sin embargo el sistema es muy versatil ya que las condiciones de

operacion del mismo se pueden variar cambiandose por ejemplo: fluido operhnte.

potencia eléctrica a suministrar en la seccion de prueba, incremento de la temperatura

07




CONCLUSIONEN

del Buido en fa seccion de prueba, fa trayectoria seguir por el fhido (vertical, inclinada
y horizontal), y ¢l flujo del fliido de enfiiamiento La fijacion de los pardmetros
anteriores dependera del interés de estudio por parte de los usuarios del sistema. S¢
recotvienda que las primeras etapas de experimentacion se lleven a cabo con tubo liso
en la seecion de prueba con el fin de tener valores que se puedan comparar facilmente
con la literatura de manera que se determinen los parametsos basicos de ajuste y que

servirau en futuras aplicaciones.

El costo del sistema de adquisicion de datos y el transductor diferencial de
presion podria parecer bastante caro, se debe tener presente que estos dispositivas
serian de mucha utilidad no solo para su uso en esta instalacion experimental sino
también para diversos proyectos del Departamento de Termoenergia y Mejoramiento

Ambiental. De esta forma su costo inicial se abate notablemente,

Por (ltimo, los beneficios que se podrian obtener con la puesta en marcha del
sistema experimental para determinar coeficientes convectivos de transferencia de
calor interna son diversos entre las que destacan: el apoyo a la investigacion ent el drea
de transferencia de calor, la enseflanza diddctica y el empleo de un sistema moderno de
adquisicion de datos para el Departamento de Termoenergia y Mejoramiento
ambiental. Por lo que hago uso de este medio para solicitar la aprobacion del l

presupuesto para la construccion de la instalacion experimental
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APENDICE A,

Propiedades Termofisicas

Tahla A.} Propiedades del agua *
T k o < PRRLE (R
N Wim-K ke/m' Jkg-K kg/imi-s w'ls Pr
273 0.556 ooe 4217 17.00 1.7 12.49
280 0368 on ERIR] 14.50 1458 {07
283 0.580 1o 4192 12.50 1.25 4.00
29 0591 299 1186 {140 Llg 780
295 0.602 M8 4181 9.08 44u? 6.70
%) Q.01 M6 418 Ra7 087 5.90
3o 0628 M3 1IN ] oA 0.70 400
R¥iH] 0041 984 M S84 .39 1.80
RRT) 0682 983 4178 492 .50 320
kR11] 0.661 V80 4184 4.3t .44 270
150 2669 m 4190 KL 0.39 240
360 0.6% w67 4200 3.29 0.34 2.00
ki (] 0.680 960 $209 245 0.31 1.8t
KYENE] 0.681 938 4212 2.85 0.30 1.76
180 0.683 983 4220 2.67 0.28 1.65
kD] 0.684 945 4234 244 0.20 .51
400 11.685 9237 4250 2.2% 0.24 1.40
420 0.684 919 4290 1.93 021 1.2
i .67 899 1340 L7 0.19 {09
460 0.670 87 4400 {49 047 0.98
{80 0.637 857 4490 1.37 0.16 0.94
joo 0.638 837 4600 1.26 .15 0.91
S 0.607 820 470 118 .34 0.90
S0 0.577 846 010 1.08 a1 0.91
560 0.547 76 $3tn 0.955 0.12 0.93
380 0.516 )87 5590 (.866 0.1l 0.94

* Mills A. F. “Heat Transfer”, 19492,
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Tabla A2 Propicdades térnmcas para soluciones acuosas de chlenghcol *

Parcentaje de Glicol, par Masa_(Punto de congelanuento)

T 20 kT 40 51 6t

N (263.7K) (257.6) {248.7K) 237.6 K) (213.2K)

Conductividad Térmica, k [W/m-K}

250 - - 0.456 0.429 0.480

260 e 0.488 .456 042} 0397

2 0.513 0.488 0.456 .422 4.394

180 0.519 0491 0.456 0.419 0.3

290 4.522 Q493 0.456 0.418 0.389

10 0.525 0.494 0.456 0.418 0.388

ALY 0.531 0.495 0.456 0.417 .385

320 0.538 0.497 0.456 0.416 0.381

Densidad, p {kg/m'} )

250 - .- 1069.0 1084.0 10985

260 - 1051.6 1066.0 1080.5 1094.0

M 1034 1 1048.1 1061.8 1076.0 1089.0

280 101t 1044.1 1037.0 10710 10850

290 1026.6 10391 1052.1 1066.0 1079.0

300 1022.6 1035.6 1047.1 1060.5 1073.0

3o 1018.6 10351 1043.1 1054.1 1066.5

20 THER 1025.6 1037.4 1048.1 106010

Calor especifico, ¢, JJ/kg-K}

250 - - e 3480 3260

260 e e 370 3490 1300

270 1050 3930 3720 asto 3330 :
280 1030 3920 Ry2 1] 3550 3360 ) ) ;
290 4020 3930 3750 350 3400

300 W 3040 3760 3600 3430 ;
1t 4010 1950 3780 3620 3460 §
320 1020 3960 IR00 3650 3500
Viscosidad dindmica,  [kg/m-s x 10’} :
250 - - - 290 45.0 !
260 e 12 16.2 20 |
270 36 50 7.0 9.5 TW] i
280 24 34 49 6.2 38 ’
290 18 23 3.1 Co4d 5.6 :
300 14 18 2.3 30 4.0

o 11 [R] 1.8 23 30 : Co
320 0.9 1.t 1.5 1.8 2.4 : :

* Mills A. F. “Heat Transfer”. 1992.
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Tabla A3 Propiedades térmicas de aceile ligero®

I k p C, ux o

K W/m-K kp/m' kl/kg-K ky/m-s Pr
288.50 01333 914,964 1.800 86.776 1170
29967 01333 214 9604 2019 41,449 570
3078 0131s 898912 1.926 22812 MO
138 50 0.1298 8716216 2010 7902 122
30633 01281 866 808 2135 3727 62
RN R 0.128) 850.756 2177 2072 kR
421 88 01263 8314930 2.201 1237 22

* Kren. Frank

“Principios de wimsferencia de cator”
Edit. Herrero Hermanos, Sicesores.

México 1970

1Y




	Portada 
	Contenido 
	Objetivos
	Capítulo 1. Introducción 
	Capítulo 2. Convección Interna con Intensificadores de Calor 
	Capítulo 3. Análisis de Transporte y Caída de Presión 
	Capítulo 4. Diseño de la Instalación 
	Conclusiones 
	Referencias 
	Apéndice 



