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Objetivos. 

El presente trabajo tiene como objetivo principal diseñar una instalación 

experimental que permita evaluar el comportamiento térmico e hidrodinámica 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 caída 

de presión a través de los tubos mejorados, se hace necesario no sólo obtener las 

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

al incremento en el coeficiente de fricción. Con la fiitura puesta en marcha de la 

instalación experimental se podría definir la dirección a seguir en cuanto a las 

geometrías de tubos mejorados, para maximizar el índice de eficiencia, es decir, la 

razón entre el valor mejorado de la transferencia de calor al valor del factor de fricción 

generado. Esto tan sólo es un ejemplo de las varias lineas de investigación que se 

podrían empezar con el desarrollo y conclusión de este proyecto, además de apoyar a 

la investigación en el campo de estudio del transporte de calor que se realiza en la 

Facultad de Ingeniería de la U. N. A. M. 



OBJETIVOS 

Se pretende que en este dispositivo experimental se puedan lograr 

experimentos de convección natural, forzada o mixta en regímenes de flujo turbulento, 

de tubos con algón tipo de intensificadores de transferencia de calor, en posición 

vertical, horizontal o inclinada. 

Se plantean las bases de la operación del sistema para obtener resultados 

confiables, los cuales serán comparados, en un momento dado, con los datos 

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

Asi mismo el sistema e instalación experimental tendrá como fin obtener 

coeficientes convectivos de transferencia de calor con fines didácticos, apoyando a los 

cursos de transferencia de calor y dinámica de fluidos que se imparten en la Facultad 

de Ingenieria de la U.N.A M.. Este punto es importante e interesante, ya que dará la 

oportunidad a los alumnos de la Facultad de Ingenieria de poder constatar ellos 

mismos el origen de las correlaciones del desempeño de la transferencia de calor y 

caída de presión, 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 espíritu al 

desarrollo de la investigación tecnológica. De aqui se concluye el valor de emprender 

el presente proyecto, ya que se fomentará el interés de los alumnos por el estudio 

experimental de la transferencia de calor, cuyo campo de aplicación es 

extremadamente extenso. 



CAPITULO 1 
INTRODUCCION 

1.1 Antecedentes 

El equipo térmico empleado en las industrias de transformación, del aire 

acondicionado, refrigeración y en todas aquellas donde se haga necesaria la 

transferencia de calor, requiere de una operacitn eficiente, sobre todo porque en la 

actualidad el ahorro y mejor aprovechamiento dula energía ha recobrado importancia 

Contar con los conocimientos acerca del principal fenómeno que se presenta 

en un equipo térmico, hace posible alcanzar las exigencias enérgeticas requeridas en el 

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

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

decir, se tienen que resolver de manera analítica o númerica, y experimentalmente. 

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

en nuestro país, es el de la transferencia de calor. 



INTRODIXCIO,V 

La transferencia de calor es un terna que ha sido estudiado poco en nuestra 

Facultad y en los diferentes Institutos de la (.1 N A.M . sobre todo en el campo 

experimental. Así lo demuestran los escasos trabajos que se han llevado a cabo ahí, 

por ejemplo: N Chargoy [1] realizó un trabajo sobre intensificadores de transferencia 

de calor en el año de 1982; después de éste, M. A. Chávez y W. Zluxtre. [2] realizaron 

en el año de 1985 trabajo sobre transferencia de calor en serpentines. W. Zhixue [3] en 

1988 lleva a cabo una investigación sobre conducción en estado transitorio. A. 

Rodriguez [4] publica en 1988 sus resultados sobre transferencia de calor en lechos 

empacados. En el primer caso mencionado se diseñó y construyó una instalación 

experimental que fue utilizada también en el caso de la ref [3], pero a la fecha no ha 

sido usada. Para el trabajo de la ref. [2] se utilizó una instalación muy rudimentaria. A. 

Vallejo [5] presentó en 1990 un análisis teórico para el enfriamiento de una placa 

plana en flujo laminar y turbulento, tomando en cuenta la conducción de calor 

longitudinal a través de la placa. M. G. Vargas [6] efectuó en 1992 un trabajo en el 

que se incluye un estudio experimental y nútneríco de la convección natural en estado 

transitorio para una cavidad, la investigación se realizó para un número de Rayleigh de 

orden 109  y Pr = 0.7. G. del S. Alvarez [7] realizó un análisis teórico del 

comportamiento térmico de vidrios con controlador óptico solar, en el año de 1994. El 

modelo matemático presentado en una . dimensión contiene análisis en estado 

permanente y transitorio. Finalmente en 1995, 11 Palomino [8] lleva a cabo un estudio 

númeríco para el problema de la convección natural laminar entre dos placas paralelas 

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

constantes sobre la placa superior. 



INTRODIVLION 

Teniendo en cuenta que el mayor porcentaje de la investigación nacional en el campo 

de la transferencia de calor se lleva a cabo en la 11.N.A M . se deduce que esta 

investigación en este aspecto ha sido escasa. 

Si querernos dar solución a los problemas nacionales, en donde se encuentre 

involucrada la transferencia de calor, debemos atender de manera urgente la 

investigacion 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 transferencia de calor, en cuyos interiores y alrededor de ellos circulan fluidos 

que intercambian energía térmica, se desarrolla este trabajo el proyecto del diseño de 

una instalación experimental para determinar coeficientes convectivos internos en 

tubos con dispositivos intensificadores de transferencia de calor, 

1.2 Intensificadores de Calor. 

1.2.1 	Clasificación. 

Para llevar a cabo el diseño termohidráulico de un intercambiador de tubo y 

coraza deben estar disponibles las correlaciones de caída de presión y transferencia de 

calor para ambos lados, tubos y coraza. Inicialmente sólo se usaban tubos lisos en los 

intercambiadores. Sin embargo, conforme se incrementan los costos de energía y 

materiales éstos han motivado la necesidad de hacer más eficientes 	los 

intercambiadores 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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El uso de superficies mejoradas conduce o conlleva al diseñador a 

incrementar la carga de calor para un intercambiador dado; a reducir el tamaño del 

intercambiador para una carga de calor dada, a establecer un equilibrio más optimo 

entre el incremento en la transferencia de calor y el aumento en la caída de presión 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 años, lo cual da una idea clara de 

la preocupación en la transferencia de calor a través de este medio. Para propósitos de 

discusión es conveniente identificar 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 más concretos de estos dispositivos. 

Tabla 1.1 Intensificadores de Calor 

Superficies nigosas 

Granos de arena 

Ranurado circunferencia' 

Grabado espiral 

Realzado espiral 

Superficies extendidas 

Alela circunferencia' 

Aleta forjada 

Mullipasaje 

Aleta longitudinal  

Insertos-Flujo remolino 

Turbulador 

Cinta torcida 

Insertos alambre  

Insertos- Mezcladores 

Mezclador estático 

Inserto bandera 

Inserto estrella 

En adición 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, 



41iM.I, 6. 
—.4— 

Met" Quiiinglex borle fatrella 

T 

	

1, 5. 	6 , 
....k.____L 	—u

G  

Metida Nylon 	Aleta, Recto 
_11  

Tris Cono* 

fig. 1.1 Tau roo latornificableo le Calor 

1NIMMUC11011/ 

frecuentemente como un arreglo para los intercambiadores que titeron subestimados 

Sin embargo, puesto que son tan fáciles de hacer, la mayoría de los fabricantes de 

equipo térmico manufacturan sus propios tubos con cintas torcidas 

En la figura 1.1 se muestran las secciones transversales de 8 tubos disponibles 

comercialmente con dispositivos internos para incrementar la transferencia de calor, 

así mismo en la figura 1.2 se muestran un par de tubos con mejoramientos externos. 

Cabe hacer mención que algunos tubos, semejantes al mostrado en la figura 1.2, 

tienen mejoramiento en ambos lados Los diámetros son definidos como sigue: [71] 

- Di, diámetro interior máximo para el mejoramiento interior. 

- Do, diámetro exterior máximo para el mejoramiento exterior. 

Insert Tipo Cinta 

ED-7  
Aletea Mata« 



a) Adelgazamiento de la capa limite 

b) Adición de superficie 

c) Separación y recirculación 

d) Separación y reacercamiento 

e) Remolino 

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

INTRODIYVION 

FREDIE 1'7 
4 

Tubo Meta& Baje 	 Tubo corrugado 

Fig. 1.2 Tubo con imteiusifkadares de cuba' erte ros 

1.2.2 Mecanismos 

Los dispositivos intensificadores de transferencia de calor dentro de tubos, 

tales como costillas, aletas, ranuras, etc., son una técnica comprobada para 

incrementar la operación 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: 
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11) idelgaZginielltl) de hl 

Este mecanismo está asociado con superficies rugosas tridimensionales R '1' 

Kukreja et al 1421 estudió el efecto sobre la transferencia de calor logrado con 

diferentes configuraciones de rugosidad en canales, utilizando la técnica de 

sublimación de naftalina Sin embargo, le más estudiado acerca de este mecanismo es 

el empleo de granos de arena empacados que fueron usados en las investigaciones de 

Nikuradse (1933) y Dipprey y 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 reducción del espesor de la subcapa 

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

Es bien conocido que el porcentaje de caída de temperatura a través de la 

subcapa laminar crece incrementando el número de Prandtl. Por ejemplo, Sahin et al. 

(1980) mostró que este valor cambia de 24.6 a 65.7 % cuando el número de Prandtl 

cambia de 1 a 10 en Re-50000 para un tubo liso. Estos números sugieren que 

cambios pequeños al espesor de la subcapa laminar con una rugosidad tridimensional 

incrementará el coeficiente de transferencia de calor en un indice más rápido que la 

caída de presión cuando el número de Prandtl es mayor que uno. Sin embargo, ya se 

ha demostrado que este no es el caso y tal comportamiento puede explicarse como 

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

solamente es eliminado por completo cuando el número de Reynolds rugoso llega a 

ser cerca de 60 o aproximado al límite de la región completamente rugosa. Para la 

región de transición, la subcapa límite está todavía presente y encimada sobre la 

superficie rugosa (Dawson, and Tross, 1972). 



a) AdelgazamiJnio de la Capa 

 

1)) Adición de superficie 
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Filos especularon que el espesor de la 

subcapa laminar no es uniffirme, siendo mas 

gnieso entre las interrupciones y mas delgado 

en las puntas de la superficie rugosa del tubo. 

Conforme el Re crece, el espesor medio de la 

subcapa decrece, y eventualmente la subcapa 

es penetrada en las puntas. Entonces ocurre 

la separación y la turbulencia generada 

mediante la separación, se transmite dentro 

de los valles, lo cual fomenta la reducción del 

espesor de la subcapa. La ruptura de la 

subcapa y la penetración de la turbulencia 

dentro de las regiones huecas propicia un 

incremento rápido tanto en la transferencia 

de momentum como en la de calor y/o masa. 

Un mayor incremento en este último se 

deberia esperar para fluidos con un número 

de Prandtl mayor que la unidad. 

	

Conforme el número de Reynolds se 	
d) Separación y Reacercainiento (p/e > 6) 

incrementa al valor requerido para alcanzar la 

región completamente rugosa, la subcapa 

laminar desaparece en las cavidades. Por lo 

	

tanto, adicionando rugosidad del mismo 
	e) Remolino 

orden de magnitud del espesor de la subcapa 

laminar no modifica, de manera significativa, ir 

-r 

• 

in. 1.3 Ejemplos de tipos 

itensificadores de calor y los 

de tubos con 

correspondientes 
el espesor de la subcapa. 	 mecanismos de transferencia. 
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b) Adición de superficie 

En este caso el aumento de transferencia de calor es solamente el resultado del área 

adicional de transferencia, tal como costillas longitudinales o casi longitudinales en el 

interior del tubo comúnmente llamadas aletas. 

Carnavos (1979, 1980) desarrolló correlaciones para la transferencia de calor 

y caída de presión de tubos alelados internamente basados sobre datos de aire, agua y 

una solución de etilenglicol y agua al 50 %. Estas correlaciones son las siguientes:1  

Nu,,h  = 0.023Reh"PrI4F0 	 Nota., 

Ftt 	= (Ab / Ak)93(A,, / A,)13(secc()39 	A5  =  Arco del núcleo del flujo. 

= 0.046Fp Reh92 	 A, = Arca de transferencia de un tubo liso, 

FE 	/ Af„)"(sec a )175 	 A, = Ares de transr. de un tubo mejorado, 

donde Nue), = (hedh) / k, 	(pudh) /u están basados en el diámetro hidráulico y u 

es la velocidad basada sobre el área de flujo real, Ara, y no el valor nominal, Are, la cual 

se calcula con el diámetro interior máximo. 

Carnavos usó el diámetro hidráulico del canal mejorado en estas 

correlaciones. Este diámetro hidráulico se consideraría como un parámetro adecuado 

de correlación de superficies aletadas internamente si los valores de F0  y 	son 

cercanos a la unidad. Sin embargo, los valores de Fu y FF , para los tubos probados 

por Carnavos, oscilaron entre 0.68 - 1.14 y 0.9 - 1.07, respectivamente. Estas grandes 

variaciones demostraron que el diámetro hidráulico , por si mismo, no es un parámetro 

de correlación exitoso, lo cual fue también anunciado por Hilding and Coogan (1964), 

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

El ángulo de hace o. se mide a partir del eje longitudinal del tubo y basta la inclinación de la 
espiral formada por la configuración, la cual se utiliza para incrementar la transferencia de calor. 



Algunos insertos de superficies extendidas fueron propuestos como un tipo 

de aumento viable por Hilding y Coogan (1964), El dispositivo de inserto está 

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. 

I VTRUIItIrY70N 

FI punto mas importante revelado por estas correlaciones es que los factores 

de correlación para el ángulo de hélice en los términos Fu  y Fi, ((sec u 1" y (sec 

1. respeciivamente) indican que el aumento de transferencia de calor crece en un 

indice mucho más rápido que el factor de fricción o caída de presión. Watkinson et al 

(1974) también descubrieron que el número de Nusselt crece más rápidamente con 

aletas espirales que como lo hace la caída de presión con un conjunto diferente de.  

experimentos Como resultado de esto, el índice de eficiencia termohidráulica debe 

crecer con el ángulo de hélice, por lo que la recomendación a seguir es que las aletas 

longitudinales o cercanamente longitudinales no se deben usar, pues solamente se tiara 

del aumento en el área de superficie de transferencia y, no toman ventaja del resultado 

mejorado de transferencia de calor del mecanismo de remolino, el cual se explicará 

más adelante. También se nota que el mecanismo de remolino es aparentemente 

activado en ángulos de hélice pequeños. 

En 1993 Nae-Flyun Kini y R.L. Webb [56] hicieron una predicción analítica 

para tlujo turbulento utilizando los perfiles de temperatura y velocidad logarítmicos 

para determinar la fricción y transferencia de calor en duetos aletados axialmente. Los 

resultados se aproximaron en ±10 % en cuanto a caída de presión y en ±15% en 

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



GVTI UpllrcION 

Con respecto a una aplicación directa de este mecanismo de superficie 

extendida, S.S. I Isieh y C C Lin [57j llevaron a cabo un estudio de transferencia de 

calor en la región de entrada para un intercambiíulor de calor de doble tubo en régimen 

laminar con el tubo interno atetado 

Separación y recirculación. 

El mecanismo de flujo de separación y recirculación existe cuando la relación 

paso-altura de la interrupcción, 1), /e, de un intensificador bidimensional es menor al 

intervalo 4.8 y cuando el ángulo de la hélice es más grande que 60 a 70 grados. El 

valor de transición PI  /e de 4 a 8 se comprobó firmemente mediante mediciones de 

flujo local y transferencia de calor, y el valor real del intervalo depende de la forma de 

la interrupción o rompimiento, número de Reynolds, y el perfil del pasaje. 

Con estos ángulos 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 recirculación entre los rompimientos 

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

Casi todos los experimentos de tubos con características geométricas del 

mecanismo de separación y recirculación se desarrollaron antes de 1970, y en los 

últimos veinte años 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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,0 .Vparación y n'acercamiento. 

El mecanismo de separación y reacerciuniento también ocurre en 

interrupciones hídimensionales con angolos de hélice atas grandes que de 60 a 70 

grados, sin embargo, el valor P, le es ahora mayor que la longitud de acercamiento. 

F.I fluido separado de la pared a causa de la interrupción se puede ahora pegar 

de nuevo ala pared del tubo causando un incremento substancial en el coeficiente 

local de transferencia de calor alrededor del acercamiento. Aguas abajo del punto de 

unión la capa limite comienza a formarse hasta que el proceso de separación se repite 

con la siguiente interrupción. Las superficies intensificadoras que caen en esta 

categoria son las más comunes; siendo ejemplos las superficies abolladas espíralmente 

(también llamadas tubos corrugados) y tubos ribeteados. 

Una gran familia de intercambiadores de calor comerciales que se están 

mejorando confian en el mecanismo de intensificación de separación y reacercamiento. 

Estos tubos se hacen por medio del gravado en relieve de un tubo liso a través de 

presión externa concentrada. Estos tubos también son llamados tubos abollados o 

corrugados debido a su apariencia. 

Bajo el esquema anterior, V I) Zimparov et al [37 y 38] realizaron 

experimentos en tubos corrugados, obteniéndose datos del comportamiento de calda 

de presión y transporte de calor. Los rangos de estudio fueron 10 <Re < 6x 104  y 2.2 

5 Pr 3.4. 

Hay otro tipo de intensificador con ribeteado de sección transversal 

rectangular, el cual ha recibido considerable atención tanto experimental como 

analíticamente, aunque no son comercialmente viables debido a dificultades de 

manufactura. 
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Es bien conocido que existe un incremento substancial en el coeficiente de 

transferencia de calor cerca del punto de reacercamiento para un fluido separado, 

siendo la causa de separación una interrupción en la superficie o una expansión 

abrupta. En particular, el coeficiente de transferencia de calor empieza a crecer en el 

punto de separación a un valor máximo cerca y antes del punto de reacercamiento y 

entonces decrece. Existen dos posibles explicaciones para este fenómeno fisico. 

I . lo delgado de la capa limite térmica a causa del impacto oblicuo del flujo cerca de la 

localización del punto de reacercamiento, y/o; 

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

separación y se transportan a la superficie. 

El mecanismo de transferencia de calor no depende de manera importante de 

la forma de la interrupción, mientras que la caída de presión mantiene una relación 

estrecha con la configuración de la ruptura. Para la aleta pequeña de sección 

rectangular, el nivel de intensidad de turbulencia generada por la separación es más 

grande que el producido por una aleta de sección contorneada. sin embargo el efecto 

se produce más 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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e) Remolino. 

Los detalles de cómo el mecanismo de remolino incrementa la transferencia 

de calor hasta ahora no se han resuelto completamente. En la actualidad hay, quiza, 

una combinación de mecanismos de remolino tal como los mecanismos de separación 

y recirculación, y el de separación y reacercamiento. Se proponen dos mecanismos: 

Remolino en tubos con indices de paso a altura grandes en la ruptura y; 

2. Remolino y recirculación en tubos con indices de paso a altura pequeños en la 

ruptura. 

La mayor parte de tubos con costillas en espiral y tubos espiralmente 

estriados caen dentro de la categoría remolino, mientras que los tubos proftindamente 

ranurados, conformados mediante una operación de torsión caen dentro de la 

categoría remolino y recirculación. 

Existen tres razones propuestas para el aumento en la transferencia de calor 

a través del mecanismo de remolino. Algunas mediciones hechas por Smith et al. 

( 1968) sugieren que el mejoramiento es el resultado de la reducción en la resistencia 

térmica en el centro del flujo a causa de la acción remolino. Otros mecanismos para el 

incremento en la transferencia de calor son el aumento en la velocidad a causa de la 

extensión de la longitud en la 	trayectoria del flujo, como propuso Newson and 

Hodgson (1074) y'/o flujos secundarios inducidos entre las rupturas, así mismo la 

rotación de cuerpo sólido 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 anular 

contra otra geometria. 
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Otro estudio, en el que interviene el mecanismo de remolino, lo llevó a cabo 

A.W Date [ 60]. Fue un trabajo analítico y experimental para determinar el efecto en 

la transferencia de calor y en la potencia de bombeo de un promotor de mezclado de 

tipo helicoidal. 

Finalmente, Y. Mori [65] muestra un ejemplo en donde se utiliza el efecto de 

una cinta torcida para regular la transferencia de calor, consiguiéndose una 

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

Como ya se ha expuesto, no existe recientemente un entendimiento completo 

del mecanismo remolino. Sin embargo, hay un esfuerzo para resolver esta cuestión 

mediante mediciones de transferencia de calor y del campo de velocidades. Además, 

ya se ha demostrado que los valores del índice de eficiencia (la relación existente entre 

la transferencia de calor a la caída de presión) son más elevados para ángulos de hélice 

intermedios (10 a 70 grados) que para tubos con interrupciones cercanamente 

transversales y longitudinales. Dicho de otra manera, los intensificadores que 

dependen del mecanismo de remolino son más eficientes en el aspecto energético. Para 

ángulos de hélice mayores a 70 grados, existe un cambio al mecanismo de separación, 

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

pasa sobre las interrupciones. 



CAPITULO 2 
CONVECCION INTERNA CON 

INTENSIFICADORES DE 

CALOR 

2.1 Convección intenta natural, mixta y forzada. 

Un flujo interno, tal como el flujo en un tubo, es aquel en que el fluido se 

encuentra confinado mediante una superficie. La configuración de flujo interno 

representa una geoinetria conveniente para el calentamiento y enfriamiento de fluidos 

en los procesos químicos, control ambiental y en tecnologías de conversión de energía. 

Para un flujo interno no basta conocer si las condiciones de flujo son de tipo 

laminar o turbulento, sino que también se debe estar consciente de la existencia de 

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

térmicamente. 
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Fig. 2.1 Desarrollo de la capa limite laminar en un tubo circular. 

I.  Región de entrada hidrodinámica 1 
 Región 
	 Completamente 

Desarrollada 

Xfd.h 
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2.1.1 Conceptos básicos de convección interna. 

Longitud de entrada hidrodinámica 

Considerese un flujo en un tubo circular, donde el fluido entra a una 

velocidad uniforme. Sabernos que cuando el fluido entra en contacto con la superficie 

interior 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 disminución de la región de flujo no viscoso, 

el cual tiene aún la velocidad de entrada uniforme, y enneloye con la fusión de la capa 

límite en la linea central de flujo. La figura 2.1 muestra el caso explicado para flujo 

laminar. En seguida de esta fusión los efectos viscosos se extienden sobre toda la 

sección transversal del tubo, a partir de este momento el perfil de velocidades ya no 

sufre cambios importantes conforme el fluido se adentra más en el tubo. Entonces se 

dice que el flujo ha alcanzado la condición de desarrollo hidrodinámica completo, y 

la distancia a partir de la entrada a la cual se alcanza esta condición se denomina 

longitud de entrada hidrodinámica. Como sabemos, el perfil de velocidad para flujo 

laminar completamente desarrollado es de tipo parábolico, mientras que para flujo 

turbulento totalmente desarrollado tal perfil es más plano, existiendo una subcapa 

laminar en la cercanía de la superficie del tubo donde el perfil tiene un comportamiento 

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

Región de capa limite 
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Cuando tratamos con flujos internos, es importante reconocer la extensión de 

la región de entrada, la cual depende del tipo de flujo. ya sea laminar o turbulento. lin 

un flujo interno completamente desarrollado, el número de Reynolds critico 

correspondiente a la región de transición de flujo laminar a turbulento es 

Re., - 2,300, aunque para llegar a condiciones de flujo turbulento completamente 

desarrollado se requieren de números de Reynolds más grandes, (Reo 10,000). 

Para flujo laminar (Re!)  < 2,300) la longitud de entrada hidrodinámica se 

puede obtener a partir de una expresión de la forma: 

(x,,(h  /1))1,„, x 0.05Rep 	(2 1) 

Aunque no existe una expresión general satisfactoria para la longitud de 

entrada para flujo turbulento, sabemos que es casi independiente del número de 

Reynolds, y como una primera aproximación se puede utilizar la siguiente expresión: 

10 < ( Xrd.1, 	s 60   (2.2) 

Longitud de entrada térmica 

Ahora, revisemos los efectos térmicos, si un fluido entra en un tubo, como en 

la figura 2 2, a una temperatura uniforme T(r,0) que es menor que la temperatura de 

superficie del tubo, ocurre transferencia de calor por convección, comenzando con ello 

el desarrollo de una capa límite térmica. Dependiendo de la condición térmica de 

superficie, ya sea, flujo de calor constante, temperatura de superficie constante, etc„ 

eventualmente se alcanza la condición térmica completamente desarrollada. La forma 

del perfil de temperatura totalmente desarrollado T(r,x) depende, también, de la 

condición de frontera mantenida.  
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Condición de frontera 
Tp > T(rO) 

I 	I 
	

I 	1 	1> 	1  

T(r,O) 	T1, 	T(r,O) T1, T(r,o) T(r) 

Región de entrada térmica 	Región completamente desarrollada 

Fig. 2.2 Desarrollo de capa limite térmica en un tubo circular calentado. 

Para flujo laminar la longitud de entrada térmica se puede expresar como: 

(ni / 	2r. O 05Rep Pr ,, 	(2..3) 

Comparando las ecuaciones (2.1) y (2.3), es evidente que, si Pr >1, la capa 

límite hidrodinámica se desarrolla más rápidamente que la capa límite térmica (xfo, < 

xfd , ), y ocurre lo contrario para Pr < I. Para fluidos con números de Prandtl grandes, 

tales como aceites (Pr 100). xfo, 

es mucho más pequeña que Km, , siendo razonable asumir un perfil de velocidad 

completamente desarrollado a través de la tegión de entrada térmica. En el caso de 

flujo turbulento, las condiciones son casi independientes del número de Prandtl, y 

como una primera aproximación se considera que: 

10 5( ,;„ ID)5 15 	 (2.4) 
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Temperatura global 

Debido a que en el flujo en tubos. no hay una condición de corriente libre 

fácilmente perceptible, es dificil expresada temperatura, inclusive la de la linea central 

del flujo, en términos de las variables de entrada y la transferencia de calor. Razón por 

la cual es necesario usar el concepto de temperatura global o temperatura de energia 

promedio, que se define en términos de la energía térmica transportada por el fluido 

conforme este pasa a través de una sección transversal dada del tubo. La temperatura 

global es así representativa de la energía total del flujo en un lugar particular y se 

determina mediante la siguiente expresión: 

Th = (fs, puc1,T dA,)/ m c,, 	(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 razón, a veces se hace referencia a la temperatura global 

como la temperatura de "taza mezcladora", ya que es la temperatura que adquirirla el 

fluido si se le colocará en una cámara de mezclado y se le permitiese llega al equilibrio. 

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

función de la diferencia de temperaturas entre la superficie y la global del fluido como: 

q," =11(T, - 	) 	 (2.6) 

donde "h" es el coeficiente de transferencia de calor por convección local. Sin 

embargo existe una diferencia esencial entre TI, y T,. Mientras que T, es constante en 

la dirección del flujo, TI, varia en esta dirección. 
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Condiciones rle finjo térmico consplelamenle desarrollado. 

Debido a la existencia de transferencia de calor entre la superficie del tubo y 

el fluido, la temperatura de éste continuará variando a lo largo del tuho, por lo que 

cabe la duda de si realmente el flujo llega a condiciones térmicas completamente 

desarrolladas, en donde la dT(r,x)/dx y dT1, /dx es diferente de cero 

Efectivamente, se ha demostrado que aunque el perfil de temperatura T(r) 

continua cambiando con x, la forma relativa de su perfil no cambia más, y, entonces se 

dice que el flujo está temicamente desarrollado. Tal condición 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 calentamiento eléctrico del tubo o mediante radiación uniforme sobre el 

mismo. En cambio, una temperatura de superficie constante podría conseguirse 

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

Se ha demostrado para el caso de flujo térmico 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 región de 

entrada, donde "h" varía con la longitud del tubo. Ambas situaciones se muestran en la 

figura 2.3. 

lr 

Fig. 2.3 Variación axial del coeficiente de 
transferencia de calor para flujo interno en 

1111 tubo liso. 
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Finalmente, se sabe que para obtener la cantidad de calor transferido es 

necesario conocer el perfil de temperaturas del flujo, por lo que es evidente que la 

temperatura global, 'fe, es una variable muy importante para flujo interno. Por lo tanto, 

para describir térmicamente tales flujos, se debe conocer la variación de la temperatura 

global con respecto a la longitud del tubo. Esta variación se puede determinar 

aplicando un balance de energía para el flujo interno. 

Balance de energía 

Debido a que el flujo en un tubo está completamente encerrado, se puede 

aplicar un balance de energía para determinar coma varia la temperatura Tb(x) con la 

posición a lo largo del tubo, y cómo la transferencia de calor total 	está 

relacionada con las diferencias de temperaturas de entrada y salida del tubo. 

(112„„, "Pdr 

t ,111 

Th I 	 11 drb 

(11V) 	 4  119~19,  

H-1  r 
o 
	

L 
Entrada 
	

Salida 

Fig. 4.4 Volumen de control para flujo interno en un tubo. 

En el volumen mostrado en la figura 4,4, el fluido se mueve en condiciones 

de flujo constante th.  , mientras ocurre transferencia de calor en la superficie interior del 

tubo. Generalmente, los cambios de energía cinética y potencial, así como la energía 

transferida por conducción en la dirección axial, son despreciadas. Así mismo, si no se 
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hace trabajo viscoso debido a estlierzos cortantes por el movimiento del fluido a través 

del tubo, los únicos efectos significativos serán aquellos asociados con los cambios de 

energía terinica y con trabajo de flujo. El trabajo de flujo se realiza para mover el 

fluido a través de la superficie de control y, se puede expresar por unidad de masa de 

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

Aplicando la conservación de energía al volumen de control diferencial de la 
figura 4, y recordando la definición de la temperatura global, obtenemos: 

 

//1(:‘,Th pv) — 
• d(C3,, pv) • i  

/Medi, f 	i• 	 O 

o 

(1Q.., • tri cl(c‘Th pv) 

 

Esto es, el valor del calor transferido por convección al fluido es igual al valor en el 

cual se incrementa la energía térmica del fluido más 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, c„ = + R) y cp  es constante la ecuación anterior se reduce a: 

= NrcMÍI b 	  (2.7) 

Esta expresión también se puede usar como una buena aproximación de 

líquidos incompresibles. En este caso c„ = ci,, y puesto que v es muy pequeño, d(pv) es 

generalmente mucho menor que d(c,Tb). Por consiguiente, el uso de la ecuación (2.7) 

es adecuado. 

Una forma particular de la ecuación (2.7) es aquella que se refiere a 

condiciones para el tubo completo, es decir, integrándola desde la entrada del tubo 

hasta la salida, en este caso se tiene: 

= 	— Th,,) 	 (2.8) 
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= 
0.3 	para enfriamiento 

{0,4 para calentamiento 
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donde 	. es el valor total del calor transferido en todo el tubo. 

Este simple balance relaciona tres variables térmicas importantes (e.„,„. 

. Esta es una expresión general que se aplica independientemente de la naturaleza 

de la superficie térmica o de las condiciones de flujo. 

Reseña de correlaciones de convección finada para flujo interno 

Para tubos lisos con flujo turbulento completamente desarrollado, Dittus y 

l3oelter recomiendan la siguiente relación: 

Nild = 0.023 Re;'," Pr" 	  (2.9) 

En esta ecuación las propiedades se evalúan a la temperatura global del fluido y el 

exponente n tiene los siguientes valores: 

 

Si en el flujo se encuentran presentes diferencias grandes de temperatura, 

puede haber un cambio apreciable en las propiedades del fluido que se encuentra entre 

la 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 liquido enfrianuenio dé gases 

- • _ • - • - • _ _ • - _ • - • - 	 _ • - - • - 	- • - 

Flujo isotérmico 	 Calentamiento de gases enfriamiento de liquidos 

Fig. 2.5 Influencia del calentamiento sobre el perlil desMentad en un tubo con flujo laminar 

Para tomar en cuenta las variaciones en las propiedades, Sieder y Tate recomiendan la 

siguiente relación: 

= 0.027 Re:;" Pr   (2.10) 
Pr 

Todas las propiedades se evalúan en condiciones de temperatura global, a excepción 

de ni, que se evalúa a la temperatura de la pared. 

Las ecuaciones (2.9) y (2.10) se aplican a flujos turbulentos completamente 

desarrollados en tubos. En la región de entrada el flujo no está por completo 

desarrollado y Nusselt recomienda la siguiente ecuación: 

""' 	  NIld = 0.036 Re"," Pr'1(1.) 	 (2.11) 

para 10 < — < 400 

en donde L es la longitud del tubo y d su diámetro. Las propiedades en la ecuación 

(2.I I) se evalúan a la temperatura global media. Hartnett ha proporcionado datos 

experimentales en la región 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 ecuaciones anteriores ofiecen un calculo sencillo, pero se presentan 

rores de 	25°o Petuk hoy ha desarrollado una expresion loas exacta aunque olas 

complicada para el flujo turbulento completamente desarrollado en tubos lisos: 

(1' I 8) Red lk 	/1" 
Nur 	 (2 12) 

107 	12 7(f 8) 	Pr 	(/// 

	

En donde n 0 II para T„ 	, n - 0 25 para Tp  Th y o = O para flujo de calor 

constante o para gases Todas las propiedades se evalúan a la temperatura de película, 

definida como T. = (Tp  T5)/2 a excepción de pi, y pp. El factor de fricción empleado 

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

La ecuación (2.12) se puede aplicar en los siguientes intervalos: 

	

0.5 < Pr < 200 	 con 6% de exactitud 

200 .< Pr 	2000 
	

con 10% de exactitud 

104 •.:• Red  < 5x106  

O < irb/m„ < 40 

Hausen presenta la siguiente relación empírica para flujo laminar. 

completamente desarrollado en tubos con temperatura de pared constante: 

N11.1= 
3.66 + 0.0668(1 / L)ReJPr  

I + 0.041(d / L)ReaPrr 
	 (2.13) 

El coeficiente de transferencia de calor que se calcula de esta relación, es el valor 

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

acerca a un valor constante de 3.66 cuando el tubo tiene la longitud suficiente. El 

perfil de la temperatura se encuentra totalmente desarrollado cuando el número de 

Nusselt se acerca a un valor constante. 
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Sieder y Tate propusieron una relación empírica un POCO mas sencilla para 

transferencia de calor laminar en tubos. 

Nrid = I 861Red Prl 
	

(2.14) 
I. 	pp) 

En esta correlación el coeficiente promedio de transferencia de calor está basado en el 

promedio aritmético de las diferencias de temperatura de entrada y salida, y se evalúan 

todas las propiedades del fluido a su temperatura global media con excepción de ¡(p, 

que se evalúa a la temperatura de pared. Es obvio que no puede usarse la ecuación 

(2.14) para tubos extremadamente largos, ya que nos daría un coeficiente de 

transferencia de calor cero. Esta ecuación es válida para 

ReJPr — >10" 

Al producto de los números de Reynolds y Prandtl que ocurre en las correlaciones de 

flujo laminar se le llama número de Peclet: 

du per  
Pe= 	— Re ti Pr 	  (2.15) 

Las correlaciones que se acaban de presentar, exceptuando la ecuación 

(2.12), se aplican a tubos lisos. En general, las correlaciones en las que se tienen tubos 

rugosos son bastante escasas y para efectuar una solución bajo estas circunstancias, 

algunas veces es adecuado utilizar la analogía de Reynolds entre fricción y 

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

f stbPr" = 8  (2.16) 
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El coeficiente de fricción f se define por: 

1. 
Ap .f ti 2g, 

en donde u„, es la velocidad inedia del flujo. 

	  (217) 

En la ecuación (2.16) el número de Stanton está basado en la temperatura 

global, mientras que el numero de Prandt1 y el factor de fricción están basados en 

propiedades evaluadas a la temperatura de película. 

Resala de correlaciones de convección natural y mixta para flujo interno. 

El cálculo de los coeficientes de transferencia de calor en flujo laminar con 

frecuencia se ve complicado por la presencia de efectos de convección natural que se 

sobreponen a los efectos de convección forzada. Estas circunstancias surgen cuando 

se fuerza un fluido sobre una superficie caliente a una velocidad bastante baja. 1-lay una 

velocidad de convección acoplada con la velocidad de flujo forzado que es generada 

por las fuerzas de flotación que resultan de una disminución en la densidad del flujo 

sobre las cercanías de la superficie caliente. 

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

se debe, en gran medida al número de Grashof, el cual se define como: 
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y puede interpretarse físicamente como un grupo adimensional que representa la razón 

de las fuerzas de flotación a las ftierzas viscosas en el sistema de flujo de convección 

natural. 

A través de los años se ha encontrado que los coeficientes de transferencia de 

calor por convección libre promedio pueden representarse en la forma funcional 

siguiente para diversas circunstancias: 

Nu = (1(;r Pr)" 	  (2.19) 

Metais y Eckert han proporcionado un resumen de efectos combinados de 

convección libre y forzada en tubos, y la fig. 2.6 presenta los regímenes para 

convección combinada en tubos verticales. Se indican en esta figura dos 

combinaciones diferentes: flujo unidireccional y flujo opuesto. Flujo unidireccional 

significa que las corrientes de convección libre y forzada están en la misma dirección, 

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

La abreviación TPU significa temperatura de pared uniforme y la abreviatura FCU 

indica datos para calor uniforme. Es bastante fácil anticipar los resultados cualitativos 

de la figura. Un número de Reynolds elevado implica una velocidad de flujo forzado 

grande y por tanto, menor influencia de corrientes de convección natural. Mientras 

mayor sea el valor del producto Grashof y Prandtl, se podrá esperar un mayor 

predominio de los efectos de convección libre. 

La figura 2.7 presenta los regímenes para convección combinada en tubos 

horizontales. 

En esta figura el número de Graetz se define como: 

G:, = Re Pr — 	 (2.20) 

El intervalo aplicable de las figuras 6 y 7 es para 

I0 < PrE.d)< 1 
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donde µh  se evalúa a la temperatura global. Es preferible esta relación a la que se 

muestra en la figura 2.7. 
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Las correlaciones que se presentan en las figuras son para temperatura de 

pared constante. - l'odas las propiedades se evalúan a la temperatura de película. 

Cookettlbe hunda, 
Ikeio Will•lento 

Fig. 2,6 Regímenes de convección libre. forzada y mezclada para flujo a través de tubos verticales. 

Brown y Gauvin desarrollaron una mejor correlación para la convección 

mezclada, región de flujo laminar de la figura 2.7 

I 

Nti = 1.75(21±) 	+ 0.012(GzGr")431I    (2,21) 
,ur 

014 
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Fig. 2.7 Regimenes de convección libre, forzada y mezclada para flujo a través de tubos horizontales. 

La noción general que se aplica en el análisis de convección combinada es 

que el predominio de un modo de transferencia de calor está gobernado por la 

velocidad de flujo asociada a ese modo. Se esperaría que en una situación de 

convección forzada que involucra una velocidad de flujo de 30 m/s, por ejemplo, 

eliminarla la mayor parte de los efectos de convección natural que se encuentran en 

campos gravitacionales ordinarios, debido a que las velocidades de las corrientes de 

convección libres son pequeñas en comparación con 30 m/s. Por otra parte, una 

situación de flujo forzado a velocidades muy pequeñas ( 0.3 m/s) podría ser afectada 

de forma apreciable por corrientes de convección libre. Un análisis de orden de 

magnitud de las ecuaciones para capa límite de convección libre, indicarla un criterio 

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

te 
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criterio es que cuando (ir/ Re1 	1.0, la convección libre es de importancia 

binditmental Este resultado esta en concordancia con las figuras 2 0 y 2 7. 

2.2 Convección interna con intensificadores de calor 

El estudio de la transferencia de calor en duetos es de gran importancia por la 

aplicación directa de sus resultados en el diseño y evaluación de equipo térmico 

Comúnmente la literatura básica sobre transferencia de calor o intercambiadores de 

calor presenta los resultados teóricos y experimentales de uso más extendido. De esta 

manera es normal encontrar las correlaciones de Colburn, Dittus-E3oelter, Sieder y 

Tate, como en el caso de la referencia [9], y ya citadas en este trabajo. Sin embargo, 

por las limitaciones y márgenes de incertidumbre de dichas correlaciones, 

continuamente se están realizando trabajos teóricos y/o experimentales que tratan de 

mejorar los anteriores incluyendo algún parámetro no considerado antes, ya sea para 

flujo laminar o turbulento; efectos de entrada térmica, variación de propiedades con la 

temperatura, números de Prandtl no estudiados, conducción axial, convección mixta, 

análisis transitorio, entre otros, como ocurre en las referencias [10-32]. 

El interés por mejorar el comportamiento de los intercambiadores de calor ha 

llevado a estudiar y diseñar diversos dispositivos que aumenten la transferencia de 

calor en duetos. La ventaja que se obtiene de la utilización de estos dispositivos 

intensificadores es la de lograr intercambiadores más compactos para una carga de 

calor dada, pero esto se logra a costa de una mayor potencia de bombeo (caída de 

presión).  

Se han realizado diversos análisis teóricos y experimentales para flujos 

laminares y turbulentos que predicen o cuantifican el comportamiento de esos 

dispositivos. En particular, existen numerosas aplicaciones de ingeniería donde se 

tienen flujos laminares y como en estos los coeficientes convectivos de transferencia 

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

álabes de turbinas. 

En términos generales los trabajos realizados sobre la intensificación de calor 

en régimen laminar, sobre todo de tipo experimental, son los de menor cantidad 

aunque en esta revisión éstos flujos (flujo laminar) son los más representados. 

Entre los trabajos realizados sobre aletas internas, las referencias [43,44,47, 

49-52 y 54-55] realizaron análisis teórico 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 efectuó la parte experimental. 

Por las características de los insertos promotores de flujo con rotación 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 

[70 y 71] y en parte la [69] más bien están dedicadas a la organización de la 

información 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 númerico del comportamiento 

de aletas internas circunferenciales (ver figura 2.8), predice que para ciertos números 

de Prandtl se tendrá una disminución en la transferencia de calor, cosa inusual en los 

dispositivos intensificadores. Esta es una buena razón , dado que no existe a la fecha 

evidencia experimental que confirme lo anterior, para emprender una linea de 

investigación al respecto, la cual se podrá llevar a cabo con el funcionamiento del 

sistema para obtener experimentalmente coeficientes de convección interna de tubos 

con intensificadores de transferencia de calor 
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Fig. 2.8 'Ribo con aleto% eircunferenciales. 

2.3 Reseña de un estudio sobre intensificadores de calor. 

Con el fin de reafirmar la importancia del presente proyecto y tener una mejor 

comprensión de la configuración de algunos tubos mejorados, así como la forma de 

evaluar su comportamiento termohidrodinámico, veamos una parte del trabajo 

realizado por Ti. 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 caída de presión asociado al aumento de 

la transferencia de calor desarrollada con superficies intensificadoras. Tales superficies 

son evaluadas en este trabajo por medio del índice de calor transferido por unidad de 

diferencia de temperatura, Q / áT, dividido por la caída de presión por unidad de 

longitud, áP / L, (Q / áT) / (AP / O. Para condiciones de mismo flujo, sección 

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

IQ(Mol Nup) (Sol sir )  
= 	— 

(fil .4) 	(filir) 	(id fi) 	
, 	donde los subíndices e y p 

corresponden a superficie intensificadora y superficie lisa, respectivamente, y se 
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evalúan al mismo número de Reynolds, Re. El diametro para evaluar el número de 

Nusselt, el numero de Reynolds, y el factor de fricción es el diámetro máximo del tubo 

liso involucrado, una practica recomendada por Marner et al. (1983). El parámetro, 

q, fue definido como indice de eficiencia por 	Webb et al. (1971) y se usa 

comúnmente como un criterio de evaluación por muchos investigadores. [ref. 70] 

El índice de eficiencia será presentado para tubos en tres categorias: 

I. Tubos con ribeteado espiral o aletas con relaciones de paso a altura grandes. 

2. Tubos estriados espiralmente. 

3. Tubos torcidos.  

Las dos últimas categorias son clasificadas corno mecanismos de remolino Y 

recirculación porque tienen una relación de paso a altura pequeña. 

Remolino - Tubos Atenidos Espirolmente, 

Gee y Webb (1980) obtuvieron el rendimiento de la transferencia de calor y 

caída de presión para una aleta de sección transversal cuadrada con tres diferentes 

ángulos de hélice (30, 49 y 70) y con aire como fluido de prueba. Los resultados para 

ángulo 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 ángulo de hélice de 30° y los de los últimos 

de 10 y 20 respectivamente. 

Ambos valores de transferencia de calor y factor de fricción aumentaron con 

el incremento del ángulo de hélice, cuando variaba de 0 a 90° grados; sin embargo, el 

desempeño de la transferencia de calor llegó a ser casi independiente del ángulo de 

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

transferencia de calor y factor de fricción con el número de Reynolds rugoso son 

fuertemente dependientes sobre el ángulo de hélice, 
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La región completamente rugosa se alcanza para valores elevados del ángulo 

de hélice, con valores más altos del número de Reynolds rugoso, e'. De manera 

similar. la transferencia de calor sigue creciendo con e' sin alcanzar un valor constante 

Como ocurre para ángulos menores como se ve en la figura 2 9 en el caso del aire en 

e' alrededor de 100. Por otra parte, el comportamiento para el número de Prandtl 

mayor que uno es muy diferente. 

En la figura 2.10 se muestra el 

índice de eficiencia como una función 

del ángulo de hélice basado en los datos 

de Gee y Wehb. Notese que se alcanza 

un valor máximo en aprox. 50° y que 

decrece con un incremento del número 

de Reynolds rugoso. También note que 

el ángulo tiene un marcado impacto 

sobre el índice de eficiencia, siendo los 

limites 0.6 a 0.9 para el rango completo 

del ángulo de hélice. El número de 

Reynolds rugoso e' es una medida útil 

en la evaluación de aletas altas, 

aceptable aún para el mecanismo 

remolino. 
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Li el al (1982) realizaron una investigación completa de tubos ranurados 

espiralmente. usando agria cuino fluido de prueba. Aunque el entitsis fue sobre la 

configuración de hélice simple, y el mecanismo de flujo en separación y 

reacercamiento, 	también se probaron cinco tubos con hélices MUlliples para 

investigar el efecto del ángulo de hélice sobre el rendimiento térmico de tubos 

mejorados con el mismo diámetro interior (di-17.8mm) 

Tabla 2.1 Niveles de incremento e indices de eficiencia 
para tubos ranurados probados por Li cl al. (1982). 

Número de tubo 

Re II 12 11 14 15 

Altura, 	e (iiiiii) 0.730 0.744 0.836 t).782 1.1)32 
cid 0.041 0.042 0.047 0.(144 0.058 
Paso. 	pino) 8.00 8.1)0 8.00 8.00 16.00 
p/c 10.96 10.75 9.56 10.23 20.46 
Angulo de hélice. a 81.80 73.90 66.50 59.90 41.40 

fc/fp 20000 4.06 3.61 3.28 2.61 1.77 
Stc/Stp 2.41 2.08 2.02 1.76 1.24 

"Ir 0.59 0.58 0.62 0.68 0.70 

fc/fp 40000 4.73 4.19 3.8(1 2.93 1.89 
Stc/Stp 2.23 1.97 1.94 1.63 1.19 

0.47 0.47 0,51 0.56 0.63 

fc/11) 80000 5.64 4.89 4.57 3.40 2.04 
Ste/Stp 1.88 1.81 1.81 1.49 1.13 

(1.33 0.37 0.40 0.44 0.60 

Rango del número de Prandtl de 4.5 a 6.37 

La tabla 2.1 muestra el efecto del ángulo de hélice sobre los índices 

aumentados de transferencia de calor, factor de fricción y eficiencia. Los datos para 

desarrollar esta tabla fueron 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 

15 --el tubo con ángulo de hélice más bajo-- difiere de estos valores. En esta tabla 
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también se observa que los incrementos en transferencia de calor y del factor de 

fricción crecen con un aumento del ángulo de hélice, sin embargo, el indice de 

eficiencia disminuye con un incremento del mismo Note también que con el 

incremento del número de Reynolds la eficiencia disminuye. 

Estos datos sugieren que el mecanismo de remolino se prefiere para 

promover transporte de calor a pesar del comportamiento de "tr. Mediante el uso de 

diferentes métodos Li et al. concluyó que los tubos de hélice simple con ángulos de 

hélice en el rango de 90° son más utilizados, lo cual no es sorprendente a causa de la 

pequeña variación de los valores para este rango de ángulo de hélice. Su conclusión 

está basada sobre tubos que tienen una relación e/di elevada en su geometria de 

ranurado, con valores de e' excediendo siempre el valor de 50 aún para el más bajo 

número de Reynolds. Dicho de otra manera, la ventaja del mejor rendimiento del 

mecanismo de remolino se reduce con alturas grandes del ranurado. 

Nakayama et al. (1983) investigaron la transferencia de calor y calda de 

presión de agua fluyendo dentro de tubos (di=14 29), los cuales tenian ranurado 

espiral con ángulos de hélice que variaban de O a 80° La altura de la ranura se 

mantuvo constante a 0.39 mm. El paso axial fue variando mientras el paso transversal, 

pi  = psena , se mantuvo constante. También se varió la forma de la ranura con el 

ángulo 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 consiguió una ranura más redondeada, la cual se 

manufacturó a través de un proceso de realzamiento. 

La tabla 2.2 muestra los indices de incremento de transferencia de calor y 

fricción, y el indice de eficiencia para seis tubos con diferentes ángulos de hélice. De 

nuevo, los datos usados para generar estos valores fueron tomados de la base de datos 

compilada por Ravigururajan y Bergles (1986), 
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Tabla 2.2 Niveles de incicinenio e indices de eficiencia para 
tubos rasurados probados por Nakayania el al. (1981) 

Ángulo de hélice. "a" 

0' 15' 30' 46' 58:  802  

e 0 300 0.300 0.300 0.300 0.300 0.300 

e/di 0 021 0 021 0.021 0.021 0.021 0.021 
oscila 46 4.4 3,9 3.9 3.9 3.9 
p/e -- 56.7 28.1 18.3 15.7 13.2 
Hélices 10.0 1011 10.0 8.0 6.0 10 

10000 fc/fp 1.000 1.205 1.336 1.880 1,949 2.753 
he/hp 1.190 1.409 1.818 1.591 1.409 2.364 

1.190 1.169 1.360 0.846 0.723 0.858 

20000 fe/fp 1.110 1.113 1.362 1.840 1.993 3,239 
he/hp 0.972 1.238 1.584 1.346 1.238 2.178 

"n" 0.876 1.112 1.163 0.732 0.621 0.672 

411000 feffp 1.076 1.206 1.291 1.672 2.041 3.710 
he/hp 0.811 1.074 1.289 1.128 1.074 1.955 

0.754 0.891 0.998 0.674 0.526 0.527 

Primero, note que el indice de eficiencia más elevado ocurre con el ángulo de 

hélice de 30° y existe una variación significativa en los valores de "q" para los seis 

tubos. 

Además, el nivel de eficiencia es muy alto (r 1.36) para el ángulo de hélice 

de 30°. Este valor es aún más alto que aquel obtenido con rugosidad de granos de 

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

expuesto en el punto 1.2,2 capitulo 1, pero con un número de Prandtl ligeramente más 

bajo.  

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

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

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

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

Rango del numero de Prandll: 7.1 a 77: 'Ranura de forma cuadrada. 'Ranura de forma redonda. 



Aparentemente, no hay un método de predicción 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 índice de eficiencia para 6 tubos 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 números de 

CONIECCION INTERNA CON INTENSWICADIMES OE CALOR 

experimental. Se puede argumentar que el cambio de la forma de la ranura es la causa 

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

conclusiones claras. 

Lo descrito anteriormente, puede propiciar otra linea de investigación para la 

puesta en marcha del presente trabajo, ya que hasta la fecha, desafortunadamente, no 

hay un programa dedicado a explorar el efecto de la forma del ranurado para el rango 

intermedio del ángulo de hélice. 

Remolino y Recirculación - Tubos estriados espiralmente. 

Una geometría particular de tubo que ha recibido mucho interés está basada 

sobre un concepto desarrollado por G.A. Tecnologies, Inc. Los tubos son fabricados 

mediante el extrudido de una tira de metal con estrías longitudinales. La tira es 

entonces envuelta y soldada por una costura en los bordes contiguos para formar un 

tubo. El número de estrías es grande, alrededor de 15 a 35 para un tubo de 25 mm de 

diámetro, lo cual agrega una considerable superficie de transferencia de calor, 

resultando valores de 1,4 a 1.7 veces más que la superficie de un tubo liso de las 

mismas dimensiones. 
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Reynolds. En todos los experimentos el fluido de prueba fue agua a la temperatura del 

cuarto (eseacialmente el mismo número de Prandtl). La tabla 2..3 muestra que el indice 

de eficiencia puede alcanzar niveles comparables con aquellos obtenidos mediante el 

dispositivo de rugosidad de granos de arena y hélice simple de tubos mndos, los 

cuales promueven los mecanismos de adelgazamiento de la suhcapa laminar y 

separación y reacercamiento (descritos en el capítulo 1), respectivamente. La mayor 

ventaja de este mecanismo de remolino y recirculación es el elevado nivel de 

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

de eficiencia, "q". 

Tabla 2.3. Tubos estriados espiralmente -- fluido de prueba agua.  

Investigación d, c/d, p/c a Re he/hp 

Mario cl al. 13.46 0.104 3.52 30.)) 20000 3.28 O 49 
(1979) 60000 3.28 0.61 

13.31 0.105 3.35 45.0 20000 3.24 O 49 
00000 3.24 0.50 

13.46 0.104 2.86 60.0 20000 3.28 0.34 
60000 3.28 0.28 

Ravigururajan 20.32 0.063 3.30 40.6 201)00 2.10 1.05 
y Bergles 22.86 0.055 4.32 3(1.2 20000 2,03 0.85 

(1987) 
Pancha' y 28.19 0.093 1.71 30.0 30000 2.97 1.14 
France (1988) 

Remolino y recirculación. - Tubos Torcidos. 

Aquí existe otra familia de tubos mejorados con valores de ángulos de hélice 

intermedios pero que contienen estrías profundas y en menor cantidad. Estos tubos se 

forman por medio del torcimiento de un tubo plano. Los detalles del proceso de 

manufactura varían dependiendo del fabricante. De nuevo, aquí existen aumentos 

sustanciales de superficie de transferencia de calor, llegando a ser el doble del área de 

un tubo liso. (Richards et al. 1987). 
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Bergles (1980) comparó el rendimiento térmico de seis diferentes 

investigaciones acerca de tubos mejorados. Hubo una variación sustancial en los 

resultados, siendo los valores típicos en el mejoramiento de la transferencia de calor de 

2.5. 3.0, 2.6. 1.76, 2.92 y aproximadamente 5. Una comparación similar se lazó para 

la caída de presión, en donde se encontraron valores de 16 a 19 veces mayor que para 

el tubo liso. Algunos de los valores del índice de eficiencia, encontrados por Mario 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 desempeño de la transferencia de calor y caída de presión para doce 

diferentes tubos torcidos, empleando agua como fluido de prueba. Para un número de 

Reynolds=20000, los valores del índice de eficiencia resultaron bajos, siendo el valor 

máximo 0.42. Estos resultados son consistentes con las investigaciones previas, que 

sugieren que tubos con aletas en espiral y estrías profundas no pertenecen a los 

intensificadores con indices de eficiencias aceptables. 

Una característica común de todos los tubos torcidos es la trayectoria 

estriada muy profunda --los valores e/di de los tubos probados por Richards et al. 

(1987) variaron de 0,09 a 0.26--.T. J. Rabas [ref. 10] hace mención de no estar 

conciente de algún experimento que considere trayectorias de ranuras mucho más 

pequeñas las cuales producen una operación más eficiente en energía. For lo cual 

recomienda que los fabricantes consideren esta proposición de tubos torcidos con 

estrías de pequeña profundidad a causa del desempeño favorable mediante el 

mecanismo de remolino. Además, dentro de la Facultad de Ingeniería se podría 

investigar al respecto, a través de este proyecto .  
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CAPITULO 3 
ANALISIS DE TRANSPORTE Y 

CALDA DE PRESION. 

3.1 Análisis térmico de la sección 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 

instrumentación. 

Inicialmente, se obtiene una ecuación diferencial que modela el 

comportamiento de las variables que intervienen en el proceso de transferencia de 

calor, y se culmina con el planteamiento de su solución a través del método de 

diferencias finitas. 

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

prueba en un intervalo "dx" de la zona de pruebas es: 

d(9 = e pdt  	 (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: 
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II.4 
d()- 	- 

I. 	' 

El balance de energía es entonces 

cdT 	/ 

di' 	I IA 	I IA 
	 (3.3) 

e" 	t;; c,, 	!I (. L  

	

- 1', 	x 
considerando 	O = 	y x = 	 (3.4) 

dr= T, - 7 )d0, dr = UY' y sustituyendo en (3.3) 

d0 (JA 11A - _ 

dr' 	• 	7, - me me 

Tr -n  
haciendo 	qt = 	y 7; = 	

- 

7; 	, tenemos: 
171C, 

O' 4. 	- OT; = O  	 (3.5) 

con las siguientes condiciones en la frontera: 

- para x.  = O 8 = 0 

-para x' = 1 0 = 1 

La ecuación anterior es una ecuación diferencial ordinaria, no lineal, de primer 

orden, por lo que se requiere encontrar unas relación funcional 10 = j(0)1, que 

permita encontar la solución de la ecuación (3.5) por medio del método de diferencias 

finitas o cualquier otro método adecuado. 

( 3 2) 

.36 
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Los métodos involucrados en diferencias finitas para resolver problemas de 

valores en la frontera consisten en reemplazar cada una de las derivadas en la ecuación 

diferencial mediante una aproximación apropiada en diferencias 

Las diferencias se eligen generalmente para que se mantenga un error de 

truncado de cierto orden (e). 

Para el caso de la ecuación (3.5), se requiere aproximar O 	mediante 

diferencias. Para llevar a cabo esto, seleccionamos un entero "N >0" y dividimos el 

intervalo de la variable x' [0, I) en "N ,  1" subintervalos iguales, cuyos puntos finales 

son los puntos de mallado x: O+ ilt, para "i = 0,I,2,. .,N. I", donde "h = ( 1-0) / 

(N- I). Eligiendo la constante "h" de esta manera, se facilita la aplicación de un 

algoritmo matricial, en el que se tiene que resolver un sistema no lineal de ecuaciones, 

que involucra una matriz de "N x 

En los puntos de mallado interiores, a:: , "i = 1,2 	N", la ecuación diferencial 

(3.5) se puede aproximar como: 

O lx;) = —0(0)0(x;) 0(0) Ti; 	 (3.6) 

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

x: evaluado en 	y x:., , tenemos: 

(1(x:.,)= 9(x: + = 8(xl+ h0.(v)+ 
' 	2 '(11-1111  (1,1 6  	(3.7) 
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Restando Lis ecuaciones (3 7) y (3.8), obtenemos 

	

-- 	, - 2h0 (x,) 	/!¿:- [o 1,5,. 

0(x 	0(x.  ,) 	h' 
,*) 	

2h 	1 
— —10" G1 . ) 4-  " ' 

Aplicando el teorema del valor medio. la ecuación anterior se simplifica a 

	

0 (O= 	0(x:,)]-• L1-610-  (,;,) 	  (3.9) 

para algún 	donde 	< y < 

Sustituyendo la ecuación (3.9) en la ecuación (3 6), se tiene: 

	

2h 
	 — —0(0)0(x;) + q3(0)111.:1+ 	(3.10) 

Mediante esta ecuación junto con sus condiciones de frontera 

0101,--- O y 0(1) = 1, se puede emplear un método de diferencias finitas con error de 

truncado del orden 0(h2). Redefiniendo los valores de O así: 

0„ = O, 0,,, = I, 	y 

2h 	 P' 
	+1(0)0, = (0)1".  

para i = I,2,..., N 
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Reescribiendo la ecuación (3 I I) como 

- 	+ 2/0, 	- 200,0, =0 	 (3.12) 

Solo resta encontrar la relación para cada 0, en los puntos de mallado, desde 

que 	i-1,...,N. Para lograrlo vamos a considerar que el coeficiente local de 

transferencia de calor "U, " es constante pero diferente para cada subintervalo de la 

sección de pnieba. A partir de que el flujo de calor en cada uno de estos puntos de 

mallado se puede expresar corno: 

de .11,d4,á7;„ 	 (3.13) 

donde A T,,, 7;„ - 7; es la diferencia entre la temperatura de pared y la temperatura 

del fluido en ese punto. De la gráfica de esta diferencia contra el flujo de calor, se 

puede evaluar la pendiente de la curva como: 

d(án,) 	árp, 

(3.15) 

	

- 	(2 	 (3.14) dQ  

Sustituyendo la ecuación (3.13) en la ecuación (3.14) e integrándola desde 

T,„ hasta á Tm./  , obtenemos: 

11,A,(áT,,,, - árp,) 
Q, - 	  

n(-A1;;-) 

	

, 	.1 L  

Por otro lado, esta cantidad de calor puede evaluarse en función de la 

temperatura del fluido corno: 

Q =/;15(7;.1- Ti)    (3.16) 

Dividiendo la expresión (3.15) entre la (3.16), y recordando la definición de 

"O- (//14nc„", obtenemos: 

(er,„., -e ) 

(7;,, 	7;)/J1(47,„,, / árp,) 
- 1 	 (3.13) 
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Finalmente. adimensionalizando la expresión (3.13) y despejando "thi", obtenemos la 

expresión adecuada. 

	 (3.14) 
( 	"" 	.1) 	(1;:i 

A partir de esta ecuación y la ecuación (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 1; 04 sin embargo, los valores de esta 

variable se determinan experimentalmente a través de termopares colocados a lo largo 

de la sección de prueba, por lo que se conocerá su comportamiento. 

	

Ahora bien, con las 	para 	obtenemos los valores locales del 

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

1 	 1 

	

(I A, 	inc ro,  1, A 	
Rp

, 

Ole 1,91, 
h, — 	 (3.15) 

'1(1 in 0, Rj 

3.2 Análisis hidrodinámica de la sección de prueba. 

El determinar el coeficiente de fricción de Darcy resulta más sencillo, ya que la 

sección de prueba contará con un transductor diferencial de presión conectado a la 

entrada y salida de la misma, esto permite evaluar directamente la calda de presión a 

través del tubo con intensificadores de calor. 
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Dado que el tubo puede estar en diferentes posiciones, desde horizontal hasta 

vertical. dependiendo de la contigui ación de interés a evaluar, la caída de presión se 

puede expresar como' 

6,111:, 	:,)] 	 (3.16) 

De la expresión anterior evaluamos la perdida de carga como: 

Al' 
= — k — :,) 	  (3.17) 

PC X 

También la pérdida de carga se calcula así, 

/, ti •-•  

	

h( _ f   (3.18) 

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

obtenemos el coeficiente de fricción de Darcy: 

D; 2g A/'
f 	

I  
u2 pig 	-17)   (3.15) 

Grupos adimensionales. 

Los grupos adimensionales que serán considerados en el cálculo de las 

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

No = Dd /I( 	 (3.16) 

Re = GD,i /ti , donde G = m/A, , A, = nD„2  /4 	  (3.17) 

PE = ttcp  /k 	 (3.18) 

Gz = me, /k L 	 (3.19) 

a = P/H 	 (3.20) 

13 =MI; 	 (3.21) 



Y = 	4-tp 

Procesamiento de resollado& 

Una vez ya obtenidos los coeficientes de transferencia de calor convectivo 

(h, ) y de fricción de Darcy (1), lo único que resta es presentar los resultados en 

forma generalizada a través del uso de correlaciones adimensionales .  
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donde (3 lo), (3.17), (3.18) y (3.19) son los números de Nusselt, Reynolds, Pandtl y 

Graetz, respectivamente. 

Todas las propiedades involucradas son las del fluido de prueba y se evalúan a 

la temperatura global inedia del fluido entre la entrada y la salida, esto es 

Temperatura media del fluido 

Tb r  (Te + Ts)/2 	 (14) 

Se ha considerado como la variable geométrica significativa para el cálculo del 

número de Reynolds y el de Prandtl, el diámetro interior máximo D„, para los tubos 

con intensificadores de calor, como lo sugiere la ref (67]. Cabe hacer mención que 

esta longitud característica se evalua de acuerdo a la configuración en estudio, 

pudiendo inclusive ser un diámetro equivalente apropiado. 

Además, para tomar en cuenta el efecto de la variación de las propiedades con 

la temperatura, se considera la relación de viscosidad media a superficial: 
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De acuerdo con [671 se plantea que el comportamiento de la transferencia de 

calor en el caso de flujo turbulento es de la tbrma: 

Nu 	a (Re)" (PO' 	(Pr (y)'.  

y para el caso de Rujo laminar. 

Nu 	g (Gz)"  (a)' 	(y)k 

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. 



CAPITULO 4 
DISEÑO DE LA 
INSTALACIÓN 

4.1 Alcance. 

Es importante llevar a cabo experimentos en todas las ramas de la ciencia, y 

más 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 

experimentación es una herramienta básica para explicar los mecanismos que la 

producen. 

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

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

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

instalación experimental en la Facultad de Ingeniería de la U.N.A.M., en donde se 

puedan llevar a cabo estudios, ya sea para comprobar las teorías existentes 'o probar 

nuevos dispositivos que operen de manera más eficiente en el intercambio de energía 

térmica. 



El alcance de este trabajo no incluye la puesta en marcha de la instalación, 

debido a que su costo tiene que ser sometido a criterio de las autoridades competentes 

de la Facultad de Ingeniería. 

DISENO 111:: 	IN.17.11,.•t( ION 

Por lo anterior expuesto• el ti abajo pretende plantear el diseño de un sistema 

termohidraulico que permita obtener coeficientes de convección interna en tubos con 

intensificadores de calor en su interior 

Dicha instalación se hará con base en una serie de criterios, que permitan la 

operacion y fimcionamiento necesarios para poder llevar a cabo experimentos de 

convección interna, ya sea natural, mixta O forzada en regímenes de flujo laminar o 

turbulento. El sistema será flexible en cuanto a que permita desarrollar experimentos 

en diferentes configuraciones de la sección de prueba, es decir, se podrán hacer 

experimentos con tina sección de prueba colocada en forma horizontal, vertical o 

inclinada. 

También se propone instrumentar de la manera más idonea y moderna el 

sistema experimental, empleando tecnología computarizada para el procesamiento de 

las lecturas obtenidas en los experimentos. Esto hace más confiables los resultados que 

se obtengan con la puesta en marcha del presente proyecto. 

Finalmente se hace una evaluación económica del costo de la instalación 

tennohidráulica, considerando todos y cada una de sus partes constitutivas, incluyendo 

la instrumentación de la misma, con el fin de poder contar con un presupuesto base 

para la adquisición del sistema experimental. 
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4.2 Criterios. 

Siendo la evaluacion del coeficiente interno de transferencia de calor el motivo 

de este proyecto, y tomando en cuenta la experiencia previa, del Ing Eduardo Medina 

1 9801. lolfrada en una instalación rudimentaria en la que se calentaba la sección de 

prueba mediante vapor proveniente de una caldera y con la cual se obtenían resultados 

poco satisfactorios, debido principalmente a las fluctuaciones erráticas en las lecturas 

de temperatura provocadas por la acción del vapor en los puntos de contacto de la 

unión termopar, se define que la zona de prueba sea calentada por medio de 

resistencias eléctricas como en las referencias [13, 21, 29 y 531. 

Estos dispositivos proporcionan un flujo de calor constante, además la 

potencia eléctrica a suministrar se puede controlar por medio de un autotransformador 

(variac) o un transformador con derivaciones en el secundario. También ofrecen un 

comportamiento correcto, experimentos preliminares así lo confirman. 

La zona de pruebas de entre I y 1.5 metros de longitud, con la característica de 

poder montarse en diferentes posiciones, deberá estar convenientemente 

instrumentada: se contara con un mínimo de diez termopares tipo "T" que se 

encargaran de medir la temperatura de la pared externa del tubo para hacer el análisis 

descrito en el capítulo anterior donde se determina el coeficiente convectivo de 

transferencia de calor. También contará con termopares adicionales para medir las 

temperaturas de admisión y descarga del fluido en la zona de pruebas, temperatura 

ambiente, etc. 

Todos los termopares estarán conectados a un sistema de adquisición de datos, 

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

personal 
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La zona de prueba deberá estar convenientemente aislada para evitar perdidas 

de calor a los alrededores del sistema. La selección del aislante se hará con base en la 

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

1.a caída de presión a través de la sección de prueba, que es otro punto (le 

interés en estudio, se sensará por medio de un transductor (le presión 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 información 

¡JIU obitiiei-  las corrclacionci; rcspcctivrd; 	caída de preqiim y transferencia de calor. 

Se espera cubrir un rango amplio en números de Prandtl (entre 2 y 500), que 

implica el 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 

lleva al uso de un intercambiador de calor que extraiga la energía ganada en la zona de 

pruebas 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 

de la figura 4.1. 

Para mover el fluido operante se empleará una bomba centrífuga en el caso de 

agua y mezclas con agua, y una bomba de desplazamiento positivo 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 más viscosos, el bombeo será de un fluido a la vez dependiendo de la prueba de 

interés a realizar. 

La medición del flujo másico se hará mediante un rotámetro para cada tipo de 

fluido El control del flujo y en consecuencia el control en gran medida del número 



de Reynolds, se logrará mediante la acción conjunta de una línea de derivación "by-

pass" y una válvula de globo. Como meta se esperan obtener números de Reynolds 

máximos entre 30,000 y 50,000, que son los que normalmente se manejan, como se 

hizo en las referencias [33, 34, 37, 52, 55 y 56 1, para poder efectuar comparaciones 

con gran parte de los trabajos reportados. 

111.11:.A7(1 	I..t INSTAl 

Fig. 4.1 Diagrama de flujo de la instalación experimental 
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4,3 Diseño. 

Longitud de la sección Que Antecede la Sección de Prueba. 

Para flujo laminar totalmente desarrollado la longitud de entrada hidrodinámica 

es mayor que para flujo turbulento, asi lo demuestran la comparación entre las 

ecuaciones (2.1) y (22). Además, pensando en la restricción de espacio que pudiera 

existir, principalmente en cuanto a altura del local en donde se ubique la instalación 

experimental, el cálculo de la longitud que antecede a la sección de prueba se realiza 

para tener flujo turbulento completamente desarrollado. 

El diseño de la instalación experimental se hace utilizando tubería de acero 

comercial cedula 40, de una pulgada de diámetro nominal, cálculos preliminares y la 

referencia [371 confirman su uso. 

Para un regimen máximo de flujo turbulento donde Re = 50,000 y para el 

diámetro de la tubería a considerar (de tablas Di  = 26.6 mm), la longitud de entrada 

hidrodinámica a partir de la ecuación (2.2) es la siguiente: 

	

50D, 	 = (50) (0,0266) 

xf,,.„ 1.60 m 

Ahora, para el caso de flujo laminar completamente desarrollado se evalúa el 

máximo número de Reynolds que se podrá experimentar en la instalación, a partir de la 

ecuación (2.1) se obtiene el siguiente resultado: 

	

0.050 
xfa.h 	 1.596 

Re = 	 Re = 
(0.05) (0.0266) 

Re = 1200 

59 
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Con este valor se cubre poco mas de la mitad del rango para flujo laminar que 

es hasta Re;  - 2300, con lo que podemos denla:.  comparaciones con los resultados 

de transferencia de calor existentes en la literatura. 

Longitud de la sección de Prueba,  

A partir de la ecuación (2.3), y considerando el rango de valores del número de 

Prandtl que queremos evaluar,se observa que no sera posible efectuar experimentadon 

en flujo laminar bajo condiciones de flujo térmico completamente desarrollado. ya que 

la longitud de entrada térmica para este caso excede el valor que se considera como 

criterio para la dimensión de este tramo del sistema [1 a 1.5 m de longitud) 

A continuación se presentan una serie de valores que confirman lo anterior: (I)nom 

1 pulg.) 

e = 1200 Re = 300 

  

Pr xraa [ml Pr /Cut [ml 

2 3.19 3 	
,....___ 

1.20 

3 4.80 4 1.60 

5 7.98 5 2.0(1 

I() 15.96 6 2.39 

Para el caso de flujo turbulento, evaluamos la longitud de entrada térmica con el 

extremo superior del intervalo mediante la ecuación (2.4), ya que es la longitud 

máxima para el desarrollo térmico completo en estas condiciones de flujo. El resultado 

es el siguiente: 

xfit,, 	15D, 	x14., . (15) (0.0266) 

ri,„ =0.4 ni 
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Dado el resultado anterior, se propone que la longitud de la sección de prueba 

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 mención que el cálculo anterior considera tubo liso, sin embargo, 

para el caso de tubos con intensificadores de calor el diámetro a utilizar en la ecuación 

(2.4) será el diámetro interior máximo o alguna otra longitud característica adecuada 

que tenga la configuración geométrica en estudio, por lo que la longitud de entrada 

térmica variará dependiendo del tubo a evaluar. 

Caria y caída de presión en la sección de prueba,  

La caída de presión en la sección de prueba dependerá también del 

experimento, sin embargo, se hace una estimación del valor máximo posible con base 

en los resultados obtenidos en la ref. [37], en donde se observa que el factor de 

fricción para tubos con intensificadores de calor tiene un valor máximo 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 la caída de presión 

para los tres diferentes líquidos manejados, empleando la expresión (4.1), donde la 

rugosidad relativa en todos los casos es para tubería de acero comercial con c/d; = 

0.046/26.6 = 0.0017, como punto de partida. 

Ha  =3.5f ( 
d
-11112 	  

2g 

El número de Reynolds máximo a experimentar en la instalación 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 estabilización, vamos a 

calcular la velocidad que existirá en el sistema experimental para cada caso. 

(4.1) 
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p Re 
De la dermicion del número de Reynolds tenemos u = 

De la tabla A I para agua obtenemos los valores de las propiedades tennotisicas: 

	

O 8 I 5x I 0 	50000 

	

11  l 995.1 	0.0266) 

u = 1539 nr/s 

Para etilenglicol al SO y sus propiedades de la tabla A.2, obtenemos: 

(2.79x10  I 230001 
- 

u = 2.279 m/s 

Y para aceite ligera con propiedades de la tabla A.3 se tiene: 

(3.587x10-1 	1500 ) 

u = 2.232 in / s 

a) Para agua con Re = 50000 y con la rugosidad relativa se determina el valor 

del coeficiente de fricción del diagrama de Moody' f= 0.026, el cual se sustituye junto 

con la velocidad en la sección de prueba del agua en la expresión (4.1), para 

finalmente obtener la caída de presión en la sección de prueba expresada en metros del 

liquido correspondiente y en bars. 

(3.5)(0.026)(1M(1.539) 2  

Procediendo de manera análoga obtenemos el resultado correspondiente para 

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

I  Frank M. Wbite. "Mecánica de fluidos". Edil. pag. 360. 

1058.58 0.0266 

u  - 
905.978 0.0266 

- 	(09266)(2)(9.81) 	
- 0.58 in 

¿IP = pgl- 4,001 

AP = (994.95)(9.81)(0.58)(101 = 0.056 bar 
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b) Para Etilenglicol al 50% el valor del coeficiente de fricción es 1' - 0.0285, 

por lo que la carga y la caída de presión resultan: 

(3 5)(0.0285)(1 4)(2 279) )  
— 1.39 m 

(0.0266)(2)(9.81) 

AP = (1058.20(9.81)(1.39)001 = 0.144 bar 

e) Para aceite ligera f 0.427 (flujo laminar), la carga y caída de presión son: 

(3.5)(0.0427)(1.4)(2.232)' 
//,,, — 	2 in 

(0.02661(2)(9.81) 

AP = (907.327)(9.81)(2)(10-s) = 0.178 bar 

Los valores obtenidos son importantes tanto para la evaluación de la carga de 

la bomba a emplear, como para la selección del transductor diferencial de presión que 

sensará la caída de presión en la zona de prueba. 

Transductor diferencial de presión. 

En el punto anterior vemos que la mayor caída de presión la experimenta el 

aceite ligero con un valor de 0,178 bar. En el mercado existen transductores cuya 

rango de medición es de O < AP < 0.25 bar, el cual es ideal para nuestra aplicación. 

Más adelante, en el punto de instrumentación, se proporcionan las especificaciones del 

transductor de presión seleccionado con base al criterio anterior. 

Medición deudo. Rotásnetrol. 

Con base a un análisis previo se determinó que el equipo adecuado para la 

medición del gasto fuera el rotámetro por lo que a continuación se calculan los 

parámetros necesarios para su selección. Se evalúa el gasto y el flujo másico para los 

tres fluidos en consideración, lo cual sirve para la seleccción adecuada del rotámetro a 

emplear en su medición. El gasto y el flujo másico se calculan a partir de: 



11 I 
	 - 

Dl,/ '‘) 	/ .11\51 I/ 11 HL\ 

Sustituyendo los \alutes de hi docidiut pata cada fluido obtenida en el punto de carga 

y cauta de presion en la •eccion de prueba ( pag ()I obtenemos para 

a) ..1.guir 

ir10 0_26b) 
y.(1539)-----

4
--- 

= 8552x10 	m' I s 

in-,  (99511(8.552 x 10 

0.851 ke, / 

El gasto obtenido se transIorma en pitones por minuto, que son las unidades más 

comunmente empleadas para la seleccktn de bombas y rotametros, así que para este 

casó el gasto vale 	- 13 So gpm de agua 

hl Effienglicol al 50 

= 
2791 

 

rri 0.02o61 

4 

1.2boxi 0 '3  M I  /S 

(1058.58)(1266x10 3 ) 

,1341 .kg I s 

El gasto expresado en gpm es 	20 gpm de etilenglicol, sin embargo, para la 

selección adecuada del rotametro se recomienda utilizar un caudal equivalente en agua 

el cual se obtiene de la siguiente expresión: 

7.04 p 
'1----  N, 8040 - p 

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

expresión anterior se tiene 

= (20)
11(7.04)(1058.58)  

- 20.66 gpm 
YY 8040 - 1058.58 

2Creus. Antonio. -Instrumentación Industrial". 4' Edición, Edit. Alfa•Omega. 1992. pag 141-142. 



En seguida se evalúa la pérdida de carga en el rotárnetro para tenerla en 

consideración en el cálculo de la carga de las bombas a utilizar para la instalación 

experimental. La expresón a utilizar es la siguiente:2  

	  (4.2) 

donde: 	G( = peso del flotador 

V(  u volumen del flotador 

pi = densidad del fluido 

A(  E Sección transversal máxima del flotador. 

Op. cit. 

AP = 
A, 

2(6 - p,g) 

DISEÑO DE 	INST.11..-1(lON 

) Aceite ligero 

ir (u 02661:  
V 122321- 

4 
= (907 905)(1 24)(10 1 ) 

V 	240x10 	tu' I s 	 tu = 1126 kg / N 

De la misma manera obtenemos el gasto de aceite en gpm de aceite y su caudal 

equivalente en agua. 

V- 19.65 gpm de aceite y 

_(19.65)'((
7,04)(907.905). 

 1860 gPin 
8040.907 905 

De los resultados obtenidos, concluimos que el rango de operación del 

rotámetro debe de ser de O a 20 67 gpm de agua, sin embargo, como en el mercado 

solo existen rotámetros dentro de intervalos de medición de 0.2 a 2 gpm y de 2 a 20 

gpm de agua, se utilizarán sendos rotámetros en la intalación experimental, en función 

del régimen de flujo a estudiar para la transferencia de calor.  
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En este punto solo se hace una estimación de la caida de presión, pues no se 

cuenta con las especificaciones completas necesarias para hacer un cálculo más 

preciso De este modo, solo para estimar su volumen y peso, el flotador de acero inox 

316 (15 8.04) del rotámetro se considera un cilindro de longitud de 25.4 mm y con un 

diámetro medio de 8.5 mm, asi el volumen del flotador resulta de Vr = 1.44x le m', 

mientras que su peso es 	= 0.1137 N. Para estimar el área de la sección transversal 

máxima se considera que su diámetro es de 10 mm, adquiriendo ésta un valor de At  

7.854x10'' m2. 

Sustituyendo los valores anteriores estimados en la ecuación (4.2) para cada 

uno de los fluidos en cuestión obtenemos la caída de presión en el rotámetro 

expresada en Pascales así como en metros del fluido correspondiente 

a) Para agua 

2[0.1137 — (1.441x101(9051)(9 81)) 
— 	

7.854x10 5 	
— 2537.13 Pa 

HR = 0.26 ni de columna de agua. 

b) Para etilenglicol al 50% 

2E0.1137 —(1.441x10-6)(1058.58)(9.81)1  
Al'. 	 — 2514.28 Pa 

7 854x10"' 

0.24 m de columna de etilenglicol al 50% 

e) Para aceite ligero 

40.1137 1.441x101(907.905)(9.8 
11P' — 2568.7 Pa 

7.854x10-' 

Hit  = 0.29 m de columna de aceite ligero 
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Potencia Eléctrica a Suministrar en la Sección de Prueba. 

Para el calculo del flujo de calor a suministrar al fluido de prueba, se tienen las 

siguientes consideraciones: 

- El incremento de temperatura será de 1 0C, con el fin de que los termopares sean 

capaces de sensar la distribución de temperatura en flujo máximo 

- 	Se consideran despreciables las pérdidas por conducción en el material del tubo, 

suposición que generalmente es aceptada, a menos que se quiera realizar un estudio 

experimental donde se piense tener en cuenta esta situación. 

- El cálculo se efectúa para el flujo máximo permisible en la instalación, es decir, 

cuando Re = 50000, Re = 23000 y Re = 1500 para agua, etilenglicol al 50 % y aceite 

ligero respectivamente, para ello ya se calculó anteriormente el flujo másico 

correspondiente a cada fluido 

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

temperatura global media Th  = 30,5 0C, el valor del flujo de calor, y por lo tanto la 

potencia eléctrica a suministrar, es para cada fluido el siguiente: 

Q=mei,AT 

Agita: 

Etilenglicol al 50 ló 

Aceite ligero • 

Q = (0.851) (4176.6) (1) 

Q = 3.554 kw 

{

Q=(1.341) (3607) (1) 

Q=4.837 	hl' 

{

Q =•(1.126) (1871.148) (I) 

Q = 2.107 kw 
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Resistencias eléctricas para el calentamiento.  

De los resultados anteriores la potencia eléctrica máxima a suministar es de 5 

kW, de donde obtenemos el valor de la resistencia eléctrica total de la configuración a 

utilizar para el calentamiento eléctrico Por razones de manufactura de las resistencias 

eléctricas se propone que la sección sea calentada por medio de 3 resistencias tipo 

tubular, conectadas en paralelo a un voltaje de 220 V. El circuito eléctrico es como 

sigue 

V= 220 V 

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

V' (220) 2  

Q 	R` 5000 — 9  " 

Donde Rt  es la resistencia equivalente total de las tres resistencias conectadas en 

paralelo, por lo que el valor de cada una de estas es: 

R = 3R1  = (3)(9.68) = 29.04 SI 

Sdección del autoiransformador variable,  

Para este caso tenemos que calcular la corriente total que circula en el circuito 

eléctrico del punto anterior cuando se requiere suministrar la potencia máxima de Q 

5000 W, entonces el valor de dicha corriente es de: 

Ir = Q / V = 5000 / 220 = 22.727 Amp. 

Con este valor junto con el voltaje de entrada (220 V) y con los requerimientos de 

voltaje de salida de O a 220V, con el fin de poder tener control sobre el suministro de 

putencia a la sección de prueba, se hace la cotización y el pedido del 

autotransforntador variable, en caso de resultar caro éste, se puede optar por un 

transformador con derivaciones en el secundario que es más económico. 
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Las dimensiones de los tubos para el intercambiador de calor son las siguientes: 

Tubos de '/ de pulg. con BWG = 14 

d, = 0.01905 in 	espesor = 0.0021 m 

di = 0.01483 m 
	

k = 45 W/m-°C (acero al carbono) 

DISEÑO DE IA INSTALACION 

Intercambiad« de Calor.  

Con la finalidad de regresar el fluido que fue calentado en la sección de prueba 

a sus condiciones térmicas iniciales, la energía térmica ganada por este será extraída a 

través de un intercambiador de calor de tubos y coraza, para que posteriormente sea 

depositado en su respectivo tanque de almacenamiento. 

El cálculo del intercambiados se hace con base en el flujo máximo de aceite 

ligero (Re =1500) corno fluido operante a una temperatura de entrada al 

íntercambiador de Tii = 31 °C. Se elige este fluido para el diseño porque muestra a 

príorí las condiciones más adversas para su enfriamiento. Como fluido de enfriamiento 

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

A continuación se presentan las propiedades tanto del fluido caliente como las 

del fluido de enfriamiento, a sus respectivas temperaturas globales medias, las que se 

consideran para el diseño del intercambiador de calor 

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

Tbh  = 30.5 °C 

= 1871.148 .1/kg-°C 

ph  = 907.327 kg/m' 

kh  = 0.1327 W/m-°C 

= 3.502x l0'2  kg/m-s 

Prh  = 493.636 

Th, = 20.5 °C 

cm = 4182.5 J/kg-°C 

= 998.3 kg/m3  

kc = 0.599 W/m-°C 

= 1.008x104  kg/m-s 

Pr, = 7.04 
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- ( .araewristiens geonwirwas 	intercambiado,. 

b= 0.10 ni 

p = 5/4 d. - 0.0238 a p 0.0254 ni 

e 	I) d, - 0.0254 - 0 I 905 => c==000635nt 

[3 .l 4p'  1 	[3.464(0.02541' 

j— 	(-00-1907 — — 001905 

D,= 0.01829 in 

L,01,,,,, - 1 5 ni 

Area de 'lujo de los tubos: A 	
n

r  — 	r
m1,2 	/r(0.01483)1  

	

4(no. de pasos) 	4(2) 	
11

r 

Ar  = 8.6366x1 0.5  nt 	  (4.3) 

e 
Arca de flujo de la coraza: As . • h ) 

p 

As "' 0.025 L".1, 	  (4.4) 

A continuación se presenta la memoria de cálculo para el 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 másico <lel agua de enfriamiento. 

La energia a extraer es de Q = 2110 W, la cual se gana en la sección 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 ATe  = 1 °C, cedido al proceso de transferencia de calor en el intercambiador. El 

siguiente balance de energía proporciona el flujo másico del fluido de enfriamiento: 

• Q 	2110  
ci<AT, - (4182.5) ( I) 

3  Holland F. A. ct al. "Hect Transfer". Edil. Hcincinann Educaiional Books. Washington, 1993. 

Q = nr, 01: 

= 0.5045 kg / s 



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

• m = 0.577nD  + 0.423 = 0.577(3) + 0.423 

m= 2.154 

Por lo que el número máximo de tubos es: 

nr = 8.284 

MS/50 DE /...1 /NSIALICUM 

Por otro lado, el flujo masico del fluido caliente (aceite ligero) ya fue 

calculado con base en el numero de Reynolds para el flujo máximo, Re 1500 

1.126 kg / s 

- Velocidad medio lineal propuesta para el flujo de aguo. 

u, - O 9 m/s 

- Arca de flujo de los tubos 

m . 	05045  
(998,3)(0.9) 

Ar= 5.61518104  m1  

- Número total de tubos estimado. 

De la ecuación (4.3), obtenemos: 

5.61518104  
o,. - 	- 6.5 

8.636681T' 

- Calculo aproximado del diámetro de la coraza 

itor  - 	4(6.5)-1  j" 
n„ 	

3 	3 	
=2.887 

p(on  +1) = 0.0254(2.887+1) = 0.09873 nt 3.89pulg. 

Por lo que usaremos un diámetro nominal para la coraza de 4 pulg., con un diámetro 

interior de : D, = 0.1016 m. 
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Se tienen que omitir un numero de tubos al total para dos pasos. equivalente a 

ni , 	ni 	2.154, por lo que el numero total de tubos corregidos es de nr 	6.13. 

Del resultado anterior se propone que el int ercambiador tenga seis tubos a dos 

pasos, es decir tres de ida y tres de reereso 

Sustituyendo el resultado anterior en la ecuación (4.3), obtenemos el área de 

(hijo en los tubos 

I. , 8 03(16810 `(6)=-5.182x10'  

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

0.5045 
— 0.975 ni / s 

(131,, (998.3)(5.182x10') 

- Gasto por rondad de área en los tubos. 

in. 	0.5045 	 kg 
'— 973.562 

/1. 	5182x10'4 	 — .1 

- Numero de Reynolds. 

G.d (973.562)(0.01483) 
Re = 	= 	 — 14323.34 

1.008x10-1  

• Coeficiente convectivo 4.1 transferencia de calor del lado clq los tubos.  

Con el valor de la velocidad media del agua en los tubos (u, = 0.975 m/s) y de 

su temperatura global media (Th  = 20.5 ° C), encontramos que el coeficiente 

convectivo de tranferencia de calor es:4  

= 3670.37 	
— K 

Donald Kern. -Procesos de Transferencia de Calor" . Fig. 25 y fig. 28. pags. 940 y 943 
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:__Coeficient_lconvectivo de transferencia de calor del lado de la coraza. 

Sustituyendo el diámetro interior de la coraza en la ecuación (4 4), obtenemos 

el área de la coraza y el gasto por unidad de área: 

A, = 0.025(0.1016) . 2.54x10 ' m' 

nt 1.126 
G -2 	- 443.307 

-2.54x10-' 

Del resultado anterior se evalua el número de Reynolds en la coraza.  

(.i D., 	(443.307)(0.01829) 
Re, = 	- 

Ph 	3.502x10•2 	- 
231.527 

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

-014 

Jn = —h  Pr ' 8  
iip 

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

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

8k Pr"' 	8(0.1327)(493.636)  
h, = 

0.01829 	0.01829 

hh  = 458.722 

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

la siguiente expresión: 

d ]I[ ii.d 

TP=k+e,d,re 	hez. J l+  
Sustituyendo valores: 

., 
4 	(458.7222)(0.01905) 	 (458.7222)(0.01905)3033+  

(3670.37)(0.01483)  (2e3 ,)1/ 

4. 

 (3670.37)(0.01483)  I 

Tp  =294.88 K 

ni 2  -K 
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('un esta temperatura obtenemos la viscosidad dinámica en la pared para aceite ligero 

de la tabla A.3, y mediante este valor se evalua la relación de viscosidades (4) -- 

	

(11,/11)" "): 	= G 099x10.1  kg/m-s 

(1 6 0(1114 

1081 
x 3601  _ 

De este modo se calcula el valor corregido del coeficiente convectivo del lado de la 

coraza, tomando en cuenta la variación de las viscosidades 

458.722 458.722 
= 	= 424.35 

	

0 	1081 	111 — 

- Coeficiente gobal de transferencia_de calor_para el intercam_biador. 

1 	1 	d, 	/ d, ) 	d, 
h,. 	2k 	tois  Ro, +R. 	  (4.5) 

Los factores de obstrucción obtenidos de tablas son' Room.)  = 0.0002 y 	Rro,,,)  

=0.0002. Se sustituyen en la ecuación (4.5) todos los valores ya conocidos, y se 

determina el coeficiente global de transferencia. 

1 	I 	0.01483b41.905 / 1.483) 	1.483 

	

- 3670.37 + 	(2)(45) 	(1.905)(424.35) "004  

	

2.5482x10 	(1,.392.429 	 
U— K 

A continuación se procede a aplicar el método del número de unidades de 

transferencia (NTU por sus siglas en inglés) para determinar la superficie de 

transferencia de calor necesaria para poder llevar a cabo la operación de extracción de 

energía del fluido operante (aceite ligero).  

5 0p. cit. Tabla 10 pag. 948 



)! 
- Longitud del iniercambiador de calor de espejo a espejo. 

N711 01 

- Superficie de transferencia de calor. 	A, - N711 C„,,,, 

(0.0(2106.413)  
A, 

392.424 

A, = 05383 m2  

DISEÑO DELA INVIALACION 

- ('opacidad calorlfica. 

Aceite ligero 
	

Agua de enfriamiento 

C„ 	(1.120 (1871.148) 
	

=(0.5045) (4182.5) 

Ch  = 2106.913 W/K 
	

G=2110071 W/K 

- Relación de capacidades caloríficas. 

2106.913 
C, 	= 0.9985 

2110.071 

- Flujo máximo de calor. Q„„„, -C„,,„ (71, - 1 ) 

Q,,,„= (2106.913)(31 - 20) =, 23176.043 W 

- 4ficiencia. e - Q 

2110 
E 	 - 0.091 

23176.043 

- Número de unidades transferidas . 

NT//=-[1+n b 
2 /e-1-C, -(1+C,)" 

2 /E-I-C, +(l+C,2 )"  

M'U =11+(0.9985)1 b 

	

, 	/ 0.091-1- 0.9985- 1+0.99851"  

2 / 0.091-1- 09985+ + (0.9985) 2r 
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0.5383 
1. - 	- 	- 1.926 in 

6,r(0.01483) 

I.. m 

- Evaluación del intercambiador de, calar de tubos v corozo, 

El intecambiador fue diseñado con aceite ligero como fluido operante, sin 

embargo, como ya se mencionó se utilizará también (a) etilenglical al 50% y (b) agua 

para otros experimentos, por lo que a continuación se presenta la evaluación del 

intercambiador con estos fluidos en sus respectivos flujos máximos. 

a) Etilenglicol al 50%, b) Agua 

Flujo másico, mh [kg/s) 1,341 0.851 

No. Reynolds (coraza), Reh 3505 7593.387 

Coef convectivo (coraza), hl, [W/m1-K) 2003 2831.427 

Capacidad calorífica, Ch  [W/K] 5000 3554.287 

Vel. del fluido de enfriamiento, u, [m/s] 1.219 0.457 

Coef. convectivo (tubos), 11. [W1m2-K] 4932.055 2253.853 

Coef global de transf de calor, U, [W/M2-K] 968.36 862.15 

Capacidad Calorifica, C, [MC] 2857.9 1071.807 

Relación de capacidades, C, 0.5716 0.3016 

Número de Unidades Transferidas, NTU 0.1824 0.433 

Eficiencia, a 0.159 0.333 

Flujo de calor máximo tranferible, Q 	[W] 31436.9 11789.90 

Flujo de calor real transferido, Q,,,, [W] 5000 3929.57 

Comparando los resultados anteriores con respecto de la energía ganada en la 

sección de prueba de 5000 W y 3555 W para el etilenglicol al 50% y para el agua 

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

Además, cabe hacer mención que las ganancias de energía del parrafo anterior 

evaluadas en el intercambiador son las máximas posibles para los criterios 

especificados en el diseño de la instalación, Por lo tanto, para regímenes de flujo 

diferentes a los máximos de los fluidos operantes, regulando el flujo de agua de 

enfriamiento en el interior de los tubos del intercambiador, se puede disipar cualquier 

cantidad de energía absorbida menor a la máxima en la sección de prueba. 

- Calda m'edén del lado de la coraza.6  

Para obtener la calda de presión en el intercambiador del lado de la coraza se aplica la 

siguiente expresión : 
áP, =kif ), 0112 	(4.6) 

Se hace el desarrollo para el aceite ligero, mientras que para los dos fluidos 

restantes sólo se muestran los resultados: 

a) Aceite ligera 

- Velocidad en la coraza 

rio„ 	1.126 
II - 

ph A , (907.327)(2.54x10' )  

u ,= 0,4886 m l s 

- No. de Reynolds y factor de fricción. 

El número de Reynolds ya fue obtenido en el proceso del diseño del intercambiador y 

su valor es Re = 2131.53, mediante este valor se elige la expresión adecuada para la 

evaluación del factor de fricción, en este caso se emplea la siguiente expresión: 

0.438 	0.0438  
0.082 

Re"" 231.53"" 

6  Holland F. A.. "Heat Transfer". Edil. Heinentann Educacional Books. Washington, 1993. 
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- Relación de Viscosidades 

La evaluación de la relación de viscosidades también ya se evaluó resultando 

1081, 

Sustituyendo los valores anteriores en la expresión (4.(,), obtenemos la caída 

de presión en pascales: 

Al; 	8(0.08211.081( 
0

.
1016  I 2 )(907.327)

2

(0.4886r  

0.01829 0.1 

Al; =8532.58 Pa 

A continuación se Mistan los resultados para Erilenglical al 50% y para agua, 

cuando estos son empleados como fluidos de prueba. 

Parámetros: 	 Elileftglical al 501 	Misia  

Velocidad en la coraza, u, [m/s] 	0.4989 	 0.3367 

No. de Reynolds, Re 	 3505 	 7593.39 

Factor de fricción , (1), 	 0.047 	 0.04 

Relación de viscosidades, 	 0.9837 	 0.993 

Caída de presión en la coraza, 4p, [Pa] 	5412 	 1991 

Carga, LIK. [m de fluido] 	 0,5212 	 0.20 

La determinación de los resultados anteriores también sirve para la evaluación 

de la carga hídraúlíca de las bombas a utilizar en la instalación experimental, por lo que 

hay que tenerlos presente más adelante. 

JAY2ItiLiaiSIMidiláll~ 

Una vez establecidas las dimensiones del punto central de interés, y con base 

en los criterios establecidos en este capitulo, se propone la distribución del sistema 

termohidraúlico, asi mismo se incluyen las vistas de planta y frontal en las páginas 

posteriores a la página correspondiente de la distribución: 
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Dimensionamiento de los tanques.  

Como se explicó anteriormente, el calculo se realiza con base en tubería de 

acero comercial cedula 40 de diámetro nominal de I pulg , y con un diámetro interior 

de 26.6 mm y diámetro exterior de 33 4 mm 

De acuerdo a las dimensiones del layout de la instalación experimental. y para 

el dimensionamiento del tanque TA-1, la longitud total máxima de la tubería empleada 

en servicio para fluidos no viscosos es LT  r 18.67 m (incluye la tubería de by-pass), 

por lo que el volumen interno de la tubería es 

zr (0.0266) 2 (1 8.67)  
4 	 4 

. 0.01037 m1  

Sólo como referencia, se estima el volumen del fluido operante en el 

intercambiador del lado de la coraza como la diferencia entre el volumen de la coraza 

y el volumen de los tubos, así: 

= 
1.1 ;r 	1 	) 

— 1111 ',2  )=
4

4

2 
 1(0 .1010 2  (11)(0 .01905) :1 

11„. -= 0.01279 m 3  

El volumen del tanque TA-1 se considera como dos veces y media e) valor del 

volumen del liquido en operación, esto con el tin de tener fluido de reserva en el 

mismo, por lo tanto: 

VTA.1  = 2.5 (Vi +Vtp) = 2.5 (0.01037+0.01279) 

VTA.i = 0.0579 n? 

Con este valor y considerando un tanque cilíndrico de 0.35 m de diámetro 

obtenemos una altura correspondiente de 0.60 cm. Se observa del layout que el 

tanque de mayor volumen es el TA-I, por lo que el tanque TA-2, lo consideraremos 

del mismo volumen que el primero. 
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Selección de la bomba 13-1  

- Huido de prueba: Oilenglieol al 50% 

La carga de la bomba 13-1 se evalua a traves de la zona de prueba 3 y la 

trayectoria A del layout presentado. la cual corresponde a fluidos poco viscosos, y su 

valor está dado por.  

Ilr - 	+. LEL, 

111.= 	 in) 4.  O 	lcd 	I LO 	 (4.7) 

- l'aros de presión. 

Las cargas de presión en la succión y en la descarga, Ile, y 11,d  

respectivamente, son cero debido a que el tanque TA-I se encuentra abierto a la 

atmósfera. 

- ('argos esuiricav 

En el layout se observa que la carga estática de succión tiene un valor de 11„ 

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

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

- Carga debida a pérdidas par fricción en la succión. 

La tubería de succión es de acero comercial ced. 40 de diámetro nom.de 1 1/4  

pulg con un diámetro interior de d, = 35 05 mm y su longitud total es de LT, = 0.80 in. 

41' 
- Velocidad en la succión. 	ti, = , 

(4)(1.266x10 
— 	 —1.312 m/s 

rr(0.03505)" 

pfl,d, 
- No. de Reynolds. Re — 

/1  

Re 	
(1058.58)(1 3 l2)(0,03505) 

 — 17448 
2.79x10 
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• Rugosidad relativa 

Para acero comercial f; 0.040 mm, por lo que e / ti, " O 0013 

- Coeficiente de fricción. 

Con el número de Reynolds y la rugosidad relativa se obtiene el coeficiente de 

fricción del diagrama de Moody', siendo su valor f = 0 029. 

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

tuberia de succión: 

Cantidad 	Accesorio 	 K  

I 	Te flujo lateral 	 1 8 

2 	Tuerca unión 	 0,9 

1 	Válvula de compuerta 	0.24 

Entrada bordes vivos 	0,5  

E K = 4 34 

Empleando la expre

(

sión

) 

 adecuada obtenemos el valor de las pérdidas por fricción: 

2g d, 

Sustituyendo valores para este caso tenemos: 

(1.312)'  L(0.029)(0.8) 
 + 4.34

] 
H„ 

2(9.81)0.03505 

0.44 m 

Frank M White. "Mecánica de fluidos". Edit. 	Pag. 360 
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Elemento 	Perdida en metros de etilenglicol al SO%  

Sección de prueba, II, 	 1.39 	(ver pag. 62) 

Rotámetro, Hit 	 0,242 	(ver pag. 65) 

Intercambiad«, Hk• 	 0.5213 	(ver pag, 78)  

) ni-.  1..1 	..I( 7(1v 

- 	 »enhilar por jriccum en hl dewarga. 

Procediendo de manera análoga que en el punto anterior, y recordando que la 

tubena de la descarga tiene un diámetro nom de I pulg., en seguida se enlistan los 

valores correspondientes a la descarga 

Diametro interior, d, 	 26.6 mm 

Longitud total de descarga, L,e 	17.28 ni 

Velocidad en la descarga, ud 	2 279 m/s 

No. de Revnolds, Re 	 23000 

Rugosidad relativa, e /d, 	0,0017 

Coeficiente de fricción, f 	0.0285 

Lista de accesorios,. 

Cantidad 	Accesorio 	 K 

4 	Te flujo directo 	 0.9 

2 	Te flujo lateral 	 1,8 

8 	Tuerca unión 	 0.9 

9 	Codo 90°  normal 	0.95 

4 	Válvula de compuerta 	0.24 

2 	"Y" griega 	 0.9 

Salida 	_____IJI___ 

2: K =26.71 

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

producen pérdidas de carga, ellos son: 
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Ahora, para obtener las pérdidas de carga por fricción en la descarga se 

sustituyen los valores correspondientes en la siguiente expresión: 

L, 
H,, = 	- 	+ sic I + 	+1-1, +11,‹ . 	  (4.9) 

Para este caso («dentad al 50%) se obtiene: 11 

 
H 
	(2.279) 2   [(0.0285)(17.28)  

2(9S I) 	0.0266 	+ 
26.71J+ 1.39 + 0.24 + 0.52 

= 14.12 m 

Los valores de todas las cargas se emplean en la ecuación (4.7) para obtener la 

carga total en metros de columna de etilenglicol al 50% de la bomba B-I, 

correspondiente a fluidos poco viscosos. 

lir  = —0.45+ 0.44 + 0.7 + 14 12 = 14 81 m= 48.59 ti 

Puesto que ya contamos con la carga y el gasto de etilenglicol al 50%, se 

procede a evaluar de gráficas los coeficientes de corrección para una viscosidad 

media del fluido de 2.6 centistokes Ahora escribimos los valores correspondientes al 

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

Parámetros 	Efflowlicol 4150% 	F. C. 	V. C para altull 

Gasto, V [L/min] 	75.96 	 098 	77.53 

Carga total, HT [m] 	14.81 	 1,0 	14.81 

Eficiencia. niráj..__5Lilic~dal_QIL5_5_~ 

Hodge. B.K. "Analysis and Design of Energy Systems". Edil. Prentice-Hall. New Jersey, 1995. 
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En seguida se calcilla la potencia total de la bomba, para el caso de los valores 

corregidos para agua y también para los valores correspondientes al etilenglicol al 

50%: 

pg11, • 
)(11 	

i 	
.. . 	... 	 . 	.... 	... (4.10) ...... 

'Ir 

a) Empleando los valores corregidos para agua 

(1000(9 .81)(14 ,81)(l.292x10 ') 
Pot — 

 
-- 341,29 W 

0.55 

ó 	Pot 0.46 Hp 

b) Empleando los valores para clilenglicol al 50%. 

(1058.58)(9.81)(14.81){1.266x10 -3 ) 
Poi — 	 —380.66 W 

0.5115 

Pot = 0.51 Hp 

En la fig. 4.3 se muestran las curvas de carga contra gasto de la bomba 

centrifuga seleccionada y se señala el punto B correspondiente a las necesidades de 

bombeo para el caso de etilenglicol al 50%. Además, del cálculo de la potencia 

anterior vemos que se tiene que eligir un motor eléctrico de 1/4  Hp para tener las 

condiciones de bombeo requeridas para flujo máximo de este fluido. 

- Fluido de prueba: agua. 

Para el caso en que se maneje agua la trayectoria hidraúlica es la misma que 

para el etilenglicol al 50% (fluidos no viscosos), por lo que a continuación sólo se 

escriben los resultados para la selección de la bomba 8.1 empleando agua. 

- C'argas cn la succión. 

Carga de presión:  Hp  = O 	Carga estática.  He  = -0,45 m 
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Pérdidas por fricción. 

Vel. en lasución: u, - 0.886 m/s 	No. de Reynolds. Re = 37916.73 

Coef de fricción: f == 0 026 	Sum de K: EK - 4.34 

Utilizando los valores correspondientes anteriores en la ecuación (4.8) obtenemos las 

pérdidas por fricción en la succión: 1-1.= 0.2 m. 

- ('argos en la descargo. 

Carga de presión: Hp  = O 	 Carga estática: 11, = 0.7 ro 

Pérdidas  por fricción:  

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

Coef. de fricción: f = 0.026 	 Sum. de K: EK= 26.71 

* Sec. de prueba: H,„ = 0.58 m 	*Rotánietro: Hl( = 0.26 m 

*Intercambiador de Calor: Hic = 0.2 m 	*(Ver pags. 62, 66 y 78). 

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

pérdidas por fricción en la descarga: 	= 6.30 in. 

Sustituyendo todas las cargas en la expresión (4,7), se tiene que la carga total 

de la bomba 13-1 utilizando agua vale: 

Hl  = -0.45 + 0.2 + 0.7 + 6.3 = 6.75 m 

De tal forma que la potencia total para este caso, suponiendo una eficiencia del 55%, 

se obtiene directamente de la expresión (4.10), resultando: 

(995.1)(9.81)(6.75)(8.552x101  
Poi = 	

0.55 	
— 102.46 W 

ó 	Po/ = 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 1/4  Hp, que es suficiente para las condiciones 

de flujo máximo de agua. 
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Selección de la bous a R-2.  

- Huido de pruebo: Aceite ligero. 

Para este caso la carga de la bomba se evalúa a través de la linea hidraúlica 

que corresponde a fluidos más viscosos (trayectoria 13 del layout). Se sigue el mismo 

esquema de cálculo que para la bomba 18- I cuando ésta utiliza etilenglicol al 50%: 

- Cargos de pre.11(ill. 

Tanto en la succión como en la descarga valen cero, H. - 0 y flo = O 

respectivamente, por estar el tanque TA-2 abierto a la atmósfera.  

Caiga estática de succión: 11„ --. -0.45 tn 

- Carga estática de descarga: FL : 0.70 m 

- Carga debido a pérdidas por fricción en la succión. 

La tubería de succión es de acero comercial ced. 40 de diámetro nom.de I Vi 

pulg. con un diámetro interior de d, 35.05 mm y su longitud total es de 14, = 0.80 ni. 

41>  
- Velocidad en la succión. 	u, = 

(4)(1.24x10-1) 
u — 	 1.285 mis 

fr(0.03505)* 

- No. de Reynolds. Re — 
pn,d, 
 --- 

P 

Re = 
(907.905)(1285)(0.03505)  

—1140 a Flujo laminar 
3.587x10' 

- Rugosidad relativa 

Para acero comercial e = 0.046 mm, por lo que e 	= 0.0013. 

- Coeficiente de fricción.  

Con el número de Reynolds se obtiene el coeficiente de fricción para flujo 

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

tubería de succión 

Cantidad 	Accesorio 

I 	Te flujo lateral 	 1.8 

2 	Tuerca unión 	 0.9 

I 	Válvula de compuerta 	0.24 

Entrada bordes vivos 	0.5 

E K = 4.34 

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

(1.285) 2 [(0.056)(0.8)  
-- 

2(9.81) 	0.03505 
+4.34.1 

H = 0.47 m 

- Carga debido a pérdidas por fricción en la descarga. 

Procediendo de manera análoga que en el punto anterior, y recordando que la 

tubería de la descarga tiene un diámetro nom, de 1 pulg., en seguida se enlistan los 

valores correspondientes a la descarga. 

Diámetro interior, di 26.6 mm 

Longitud total de descarga, Lid 15.72 m 

Velocidad en la descarga, ud  2.232 m/s 

No. de Reynolds, Re 1500 

Rugosidad relativa, e /di 0.0017 

Coeficiente de fricción, f 0.043 
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Lista de accesorios 

Cantidad_ Accoorio ___K._-- 

2 Te flujo directo O O 

4 Te flujo lateral 1.8 

8 Tuerca unión 0.9 

8 Codo 901' normal 0.95 

4 Válvula de compuerta 0.24 

2 "Y" griega 0.9 

Salida 1.0 

K =27.56 

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

producen pérdidas dé carga, ellos son' 

Elemento 	Pérdida en metros de aceite ligero 

Sección de prueba, H9 	2 0 	(ver pag. 62) 

Rotámetro, HR 	 0.29 	(ver pag. 65) 

Intercambiad«. FIK 	 0,96 	(ver pag. 78) 

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

sustituyen los valores correspondientes en la expresión (4.9), para este caso (aceite 

ligero) se obtiene: 

a ni " 

(2.232) 2   [0.043)( 15.72)  
2( 92 I) 	0.0266 	

+27.5611- 2.0 + 0.29 4- 0.96 

= 16.70 m 
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Los valores de todas las cargas se emplean en la ecuación (4 7) para obtener la 

carga total en metros de columna de aceite ligero de la bomba 132, correspondiente a 

fluidos viscosos. 

—0.45 + 047 + 0.7 4.16.7 = 17.42 m_ 57.15t1 

De la misma forma que para el etilenglicol al 50%, se procede a evaluar de 

gráficas' los coeficientes de corrección para una viscosidad media del fluido (aceite 

ligero) de 38.6 centistokes. Los valores corespondientes para aceite ligero, sus 

factores de corrección y los valores corregidos para agua son: 

Parámetros Aceite ligero F. C. V. C para agua 

Gasto, V [1./minj 74.4 0,82 90.73 

Carga total, lir [ni) 17.42 0.99 17.6 

Eficiencia, rtil%1 30,25 (corregida) 0.55 55 (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 el uso de la ecuación (4.10). 

a) Empleando los valores corregidos para agua. 

0000)(9 81)(17.6)(1.512x101  
Poi — 

	

	 — 474.64 W 
0.55 

Poi = 0.64 Hp 

b) Empleando los valores para aceite ligero. 

(907.9051 9.80(17.42)0.24x'  0 
Por = 	 — 636 W 

0.3025 

ó 	Pot = 0.85 Hp 

911odge, B.K. "Analysis and Design of Energy Systems", Edit. Prentice-Hall. New Jersey, 1995. 
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En la fig 4 3 w muestran las curvas de carga contra gasto de la bomba 

centrifuga seleccionada y se señala el punto C correspondiente a las necesidades de 

bombeo para el caso de aceite ligera. Por Ultimo. del cálculo de la potencia anterior 

k'011105 que se tiene que eligir un motor eléctrico de 1 1 p para tener las  condiciones de  

bombeo requeridas para flujo máximo de este fluido 

Fig. 4.3 Cunas caracteristicas de las bombas centrifugas "fivans". series 11 

de diferentés diámetros a 3450 rpm. También se muestran los puntos de 

necesidades de bombeo para la instalación experimental. 

De la fig. 4.3 seleccionamos la bombas IHME025, 2HME050 y 2HME075 

para agua, etilenglicol al 50% y aceite ligero respectivamente. Se puede notar que los 

puntos no caen en las gráficas de las bombas, por lo que será necesario recortar los 

impulsores de las bombas IHME025 y 21111E075 para ajustar sus curvas de operación 

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

globo, con el fin de elevar la pérdida de carga y ajustar las demandas de bombeo a las 
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Fig. 4.4 Esquema de la sección transversal de la 7.0113 de prueba. 

DISEÑO DE INSTALACION 

curvas de operación de dichas bombas. La bomba 211ME075 utiliza normalmente un 

motor de '/4 Hp, sin embargo, como ya se mencionó, se tiene que optar por un motor 

de I Hp para cubrir la demanda de potencia de 0.85 I lp que se requiere para el 

bombeo de aceite ligero. 

En el caso de la bomba centrifuga 2HME050 para etilenglicol al 50% nos 

limitaremos a ajustar el punto B a su curva de operación, perdiendo con ésto un poco 

de gasto. Se elige un motor de 1/4  HP para esta bomba. 

Aislamiento de la sección de prueba. 

La sección de prueba se calentará por medio de 3 resistencias eléctricas de tipo 

tubular. Se pretende que toda la potencia se aplique al tubo que se experimente, sin 

embargo, las perdidas de calor al medio ambiente "Q2" son inevitables, siendo 

necesaria su minimización por medio de aislante termico, ver fig. 4 4. 
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El aislamiento termico a considerar en la seccion de prueba es libra de vidrio 

en configuración de medias cañas con radios interior y exterior de I y 1 pulgadas 

respectivamente, ver figura 4 4 

El siguiente análisis. que determina la temperatura de pared y las pérdidas de 

calor, a partir del esquema de la figura 4.4, se lleva a cabo considerando que por el 

interior del tubo circula aceite ligero en su correspondiente flujo máximo, Re = 1500. 

Esto se hace porque este fluido presenta el menor coeficiente convectivo de 

transferencia de calor y con ello se podria obtener la mayor temperatura de la pared 

exterior del tubo a experimentar. 

Bajo el esquema de la figura 4.4, el valor estimado de la temperatura de pared 

"Te", y las pérdidas de calor "Q2", se evalúan bajo la consideración de que la 

temperatura en la pared es la misma tanto en la parte interior como exterior de la 

resistencia eléctrica tubular, tal corno se visualiza en el esquema mencionado. Ahí 

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 "Qi", 

y el otro se refiere a las ya mencionadas pérdidas de calor hacia el exterior (ver 

analogía eléctrica). Cada uno de estos tres flujos de calor se determinan como sigue: 

	

Q =   . .......... .....(4.11) 

Ti, 	 7;  - 	(4.12) 	 (4.13) 
1.14(1„ I d,) 	1 	 / D,) 	..... 

Drk„,L hml L 	 Zia7,72, 

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

Lii(d, / d, ) 	1 	 1.14D, I L)) 	i 
bdr„L 

ER, — 	
+ h Irtl,L  
	(4.14) y 	R. 
	Drk fi,L 	ml L 
. = 	+ 	(4.15) 

95 
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y sustituyendo las ecuaciones (4 12) y (4.13) en la expresión 1.11), obtenemos al 

operar algebraicamente lo siguiente: 

Q -
( ER, + E/?, ) Tp  ( E/?, 

ER,ER, 

de donde despejamos la temperatura de pared "Tv", para determinar su valor cuando 

se usa aceite ligero cono  fluidc eperante,. Pcrlr, ta tú: 

	

(ER, 	)Q +  nER, 	 R 

p (4.16) 
ER, ER, 

- Cálculo de resistencias térmicas. 

Comencemos por el calculo del coeficiente convectivo de transferencia de 

calor en el interior del tubo. Haciendo uso de la ecuación (2.13) del capitulo 2 y 

evaluando las propiedades para aceite ligero a la temperatura global Tb = 303.5 K, 

obtenemos el número de Nusselt cuando Re = 1500: 

Ñn 
= 3.66 + (0.0668)(0.0266 / 1.4)(15001493,636)  

1+ (0.04)[(0.0266 / 1.4)(1500)(493.636)]' 

= 42.32 

con este resultado y a partir de la definición del número de Nusselt, se evalúa el 

coeficiente convectivo de transferencia de calor: 

&Ir (42.32)(0.1327)  
h — 	— 	

0.0266 	
— 211.12 W/m2-K 

Utilizando este valor junto con el coeficiente convectivo de transferencia de calor del 

medio circundante, h., = 3 W/m2-K, la conductividad térmica del acero, k1. = 45 W/ni-

K, y la conductividad térmica de la fibra de vidrio, 1(5, = 0.038 W/m-k, se procede a 

evaluar las expresiones (4.14) y (4.15): 

Ln(33.5/ 26.6) 	 1  
ER, - 	, 	0.041 K/W 

2445)(1.4) + (21112)(n-10.0266)(1.4) 

- 
Ln(152.4 / 50.8)  

	

, 	+ 	  - 
2ff(0.038)(1.4) 	3n(0.1524)(1.4) 5.3 K/W  



PREÑO DE 1,1 INS1ALACION 

l'tilcula de la temperatura de pared 

Los valores de las resistencias tennicas se sustituyen en la expresión (4.16) 

correspondiente a la temperatura de pared "Tp", donde también se emplea el flujo 

máximo correspondiente al aceite ligero. Q = 2107 Vi . 

— 
(0.041)(5.3)(2107) +(303.5)(5.3) + (293)( 0.041) 

0.04I + 5.3 

= 389.14 K = 116"C 

El valor recién calculado se debe de tener presente para la selección de los 

termopares a emplear en la medición de la distribución de la temperatura de la pared 

exterior del tubo a experimentar. 

- Perdidas de calor. 

Las pérdidas de calor se evalúan de la ecuación (4.13), con el valor de 

ER2  = 5 3 K/W, resultando: 

(22 - 
389.14 — 293 

 — 18.45 W 
5.3 

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

% Pérdidas de calor •-• Qa / 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 configuración de la figura 4.4 del aislamiento térmico es satisfactoria y será la 

empleada en las etapas experimentales. 

Ver pag. 67 de este trabajo. 
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Por lo tanto, el calor suministrado al aceite ligero, de la ecuacion (4 12), es.  

389 14 303 5 

oí-1 	2088.55 W 

que representa el 99.12% de la energia total generada mediante las resistencias 

eléctricas. 

- Resulkulos. 

Para el caso del agua y etilenglicol al 50%, sólo se presentan los resultados 

obtenidos mediante los mismos criterios que para el aceite ligero del análisis anterior. 

Tabla 4.1 ItesultadessIlla cggfiguracihkagiiestapap.issqueligule la tig. J.3 

Fluido Potencia 
eléctrica 

Q1W I 

Pérdida 
s 

Q2IW) 

% de 
pérdidas 

Calor 
suministrado 

Qi 1W ] 

% de calor 
suministrado 

Temperatura 
de pared 

Tp rei 
Agua 3554 3.55 11.I 3550.45 99.9 37.6 

etilenglicol 

al 50% 

5000 7.3 0146 4992.7 99.85 44.2 

Aceite ligero 2107 18.45 	' 0.88 2088.55 99.12 116 

Nota. En el caso de agua y etilenglicol al 50% el coeficiente conectivo en el interior del tubo se 

obtuvo a partir de la ecuación (2.9). 



DISEÑO DE 1,4 INSTALAGON 

4.4 Instrumentación. 

La selección de los instrumentos adecuados para la medición de las variables 

experimentales, que como ya hemos mencionado son temperatura, presión diferencial 

y gasto, se hace para el caso de estas dos últimas variables con base en el valor 

máximo que puede adquirir en la experimentación y de acuerdo con los criterios 

Lijados 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 máximo de potencia para cada fluido y su 

correspondiente flujo másíco máximo, 

Rotámetros.  

Como se describe en el parrafo anterior la selección de los rotámetros se hace a 

partir de los flujos máximos correspondientes a cada fluido, los cuales ya fueron 

calculados en el capitulo de diseño'. Se recuerda que para etilenglicol al 50% y aceite 

ligero se evaluó el caudal equivalente en flujo de agua, por lo que a continuación sólo 

se presentan los valores requeridos para la selección de los rotámetros: 

Tabla 4.2 Fliáos eqiiinlentes de agua para la selección de los rotámetros. 

Agua Etilenglicol al 50% Aceite ligero 

1% = 13.56 gpm V =20.66 gpm V = 18.60 gpm 

De aqui, los rotámetros adecuados a nuestros requerimentos que existen en el 

mercado son los que cuentan con un rango de medición de 2-20 gpm, existen otros 

con un rango de 0.5-5 gpm, que pueden ser adecuados cuando se pretenda hacer 

estudios sobre flujo laminar. Estos rotámetros son de la marca Dwyer de las series VF 

VI Sl-FLOAT. 

Ver pass. 6365 
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Transdnetnr diferencial de presión.  

La mayor caída de presión que se podria experimentar en la sección de prueba 

es de Al, 	0.178 bar que corresponde al flujo máximo de aceite ligero' , ésta 

determina el transductor diferencial de presión a experimentar l'or tal razón, el 

instrumento elegido tiene un rango de medición 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 señal a un salida estándar de 4-20 mA 

Por lo anterior la señal de salida generada por el transductor de presión 

diferencial sólo requiere de un convertidor analógico-digital para ser enviado a una 

computadora personal por medio de un cable RS-232 de comunicación. De esta 

manera, el transductor de presión diferencial se conecta a un sistema de adquisición de 

datos sin necesidad de conectarse previamente a un acondicionador de señales, lo cual 

si es necesario para las señales generadas por los termopares. En figura 4.5 se muestra 

un esquema de conexión del instrumento. 

Ternoopares.  

Para determinar el tipo de termopares a emplear en la medición de la 

temperatura exterior de la pared del tubo a experimentar, se tiene que tomar como 

base la estimación 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 más alto de la 

temperatura de pared es 	= 116 °C y corresponde al uso de aceite ligero en la 

sección de prueba, lo cual era de esperar por sus características de flujo y propiedades 

termofisicas. Por lo tanto, se propone que los termopares sean del tipo "T" con un 

rango de medición de -40 a 350 °C clase I con una presición de ± 0.1 °C con cables 

de extensión premium de 0-200 °C. 

• Ver pag. 63 
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Tp 

Fig. 4.5 Distribución esquemática de los termopares tipo T en la sección de prueba. 

DiSEÑO DE /A /NSIALAr ION 

Cabe señalar que el sistema se diseñó para flujos máximos, lo que implica un 

menor incremento en la temperatura global del fluido operante entre la entrada y 

salida de la sección de prueba, el cual es Sr = 	Se puede conseguir una diversidad 

de regímenes de flujo menores a los máximos propuestos y así mismo, diferentes 

incrementos en la temperatura global de los fluidos a experimentar a través del control 

del flujo másico y del suministro de potencia eléctrica, respectivamente 

Finalmente, como la sección 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 distribución la distribución de temperatura a lo 

largo de la pared exterior del tubo a evaluar, figura 4,4. 

Sistema de adquisición de dato.  

National Instruments recomienda que las lecturas sean tomadas mediante una 

tarjeta de adquisición de datos AT-M10-64E-3 multifunción de entradas y salidas 

análogicas y digitales, con 64 canales simples o 32 canales diferenciales, La tarjeta 

puede conectarse a una computadora personal con plataformas PC/AT IBM y EISA 

PC, El sistema de adquisición de datos (SAD) incluye software para el control y 

manejo de las lecturas llamado NI-DAQ, el cual opera en sistema operativo DOS ó 

bajo ambiente Windows. 
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A continuación se muestra. la sección de prueba y la conexión esquemática (le 

los iermopares y el transductor diferencial de presión ano al SAD, figura 4.6. 

Fig. 4.6 Conexión esquemática de los transductores de temperatura y presión al SAD, 
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4.5 Especificaciones, 

Elemento Especificaciones 

Longitud de la 
sección de pnieba 

El material y las características geometricas dependen del 
tubo a experimentar Longitud total L - 1.400 mm 

Longitud que antecede 
a la sección de prueba 

Material: acero comercial ced 40. DN„m  ---- 25.4 mm. 
d, = 26 6 min. d, - 33 4 non. 	longitud total L ----, 1600 intn. 

Valvula de compuerta 

1. 

Material: hierro fundido 
Sece. de aspa. dmiNi - 25.4 	min. 
Secc. imp. duo - 38.1 	mm. 

Válvula globo 
•-t,)  

.'- .'1. 

Material: hierro fundido 
Linea de by-pass: dmild  = 25.4 mm. 

Bomba centrifuga 13.1 
(agua) 

.:, )r.  
-4,41i 

 

Marca "Evans", Series H. 	Materiales: cuerpo de hierro 
fundido; impulsor de Noryl-fibra de vidrio 
Bomba IHME-025 con motor eléctrico de 1/4  Hp, 115.220 V, 
1 fase a 3450 min. 
Tipo de impulsor: cerrado. Tipo de descarga central. 
Temp. máx. oper. 70 °C 
Diám. succ.: 25.4 min 	diám. descarga: 25.4 mm 	NPT 

Bomba centrífuga 13-1 
(etilenglicol al 50%) 

Marca "Evans", Series H. 	Materiales: cuerpo de hierro 
fundido; impulsor de Noryl-fibra de vidrio 
Bomba 2HN1E-050 con motor eléctrico de 1/2  Hp, 115-220 V, 
I fase a 3450 rpm. 
Tipo de impulsor: cerrado. Tipo de descarga: central. 
Temp. máx. oper. 70 °C 
Diám. succ.: 25.4 mili 	diám. descarga: 31.75 mm 	NPT 

Bomba centrifuga 13-2 
(aceite ligero) 

Marca "Evans", Series H. 	Materiales: cuerpo de hierro 
fundido; impulsor de Noryl-fibra de vidrio 
Bomba 2HME-075 con motor eléctrico de 1 Hp, 115-220 V, 
I fase a 3450 rpm. 
Tipo de impulsor: cerrado. Tipo de descarga: central. 
Temp. máx. oper. 70 °C 
Diám. succ.: 25.4 mm 	diám. descarga: 31.75 mm NPT 

Rotámetro 

ir 

44.1 

• 
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 
Mía coraza D, = 101.6 mm. Diám. tubos dNom = 19.05 mm 
No. de tubos: 6 	Long. entres espejos: E. = 2000 mm 
Sup de transferencia: 0.5383 m2  
I paso en la coraza, 2 pasos en los tubos. 
Carga térmica de diseño: 5000 W 
Conexiones de 25.4 min NPTM 

Tanques de 
almacenamiento 

. 	. 

Material: Acero comercial rolado en frío 
Capacidad: 	57 litros 
Geometría cilíndrica. 
Diámetro: D = 350 mm 
Longitud: 	L = 600 mm 

Resistencia eléctrica 

. 1 

Tipo tubular. Resistencia: 	29.04 II 
Voltaje aplicable: 0-220 VAC 
Longitud: L = 467 mm 

Aislante térmico Material: fibra de vidrio 
Geometría: medias cañas. 
Dimensiones: 2"x 2" ( diám. interno 50.8 mm con un espesor 
de 50.8 mm), con una lonlitud de L = 910 mm 

Termopares Tipo T. Cobre-constantan. 
Rango: -40 a 350 °C Presición: ± 0.1 °C 
Cables de extensión: 2.5 m de 0-200 °C 

Transductor 
diferencial de presión 

Marca "Bayley" 
Tipo inteligente, rango: 0-0.25 bar con indicador local. 
Salida estándar de 4.20 mA. 
Potencia de suministro: 12-50 VDC 

Sistema de adquisición 
de datos. (SAD) 

- 	Tarjeta 	multiftincional 	AT-M10-64E3 	con 	64 canales 
simples 6 32 canales diferenciales. Conexión a computadoras 
personales IBM PC/AT Y EISA PC. 
- Sofsvue NI-DAQ, 
- 1m de cable blindado Tipo SH100100. 
- Conectores SCSI-II. 
- Block conector "Shielded" SCB-100 con terminales de E/S 

para 100-pin de tarjetas MIO. 
Autotransformador 
variable. (Varias) 

Voltaje de entrada: 220 V. • 
Voltaje de salida: 0230 V 
Corriente máxima: 28 A. 
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4.6 Costos. 

Hoy en día, ya no se debe de pasar por alto la parte económica de cualquier 

proyecto que se pretenda realizar Un proyecto que puede resultar viable desde el 

punto de vista técnico pero si su evaluación económica resulta bastante cara, se debe 

de optar por otras posibilidades de solución del problema en cuestión. 

Por lo anterior, en el presente trabajo se investigaron los costos de los 

principales elementos que constituyen la instalación experimental, y al final de ellos se 

hace la suma total que constituye la base del presupuesto de la puesta en marcha de 

este diseño. 

Tabla 4.3 Costos de los elementos  principales del sistema  

Cantidad Descripción Precio Suma 

3 Bomba centrifuga B-1 (agua) $ 	411.00 $ 	1,233.00 

2 Rotámetro " 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 4109.41 

2.5 m Cables de extensión * 15.38 33.44 

1 Transductor diferencial de presión * 8,047.50 8,047,50 

1 Tarjeta Multifunción AT-M1O-64E-3 * 14,812.5 14,812.50 

1 Cable blindado tipo SH100100 * 1,237.50 1,237.50 

1 Block conector SCB-100 * 2,437.5 2,437.50 

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

3 T. de ac. com. dNoM = 25.4 mm L = 6,4m 166.00 498.00 

1 T. de ac. com. dNonl  = 38,1 mm 	L = 1 m 42.00 42.00 

* La cotización de estos productos es en dólares. Tipo de cambio aplicado 7.5 = I Dlls. 
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Conlinuacion de la tabla 4 3. 

Cantidad Descripción Precio Suma 

I 	I Válvula de compuerta $ 	35.42 $ 389 62 

2 Válvula globo 42.30 84.60 

9 T 9.35 84.15 

16 Codo 90°  5.43 86.88 

18 Tuerca unión 20.60 370.80 

2 "Y" griega 20.86 41.72 

TOTAL = 	$ 50,323.32 

A este costo habrá que sumarle la mano de obra requerida para su instalación y 

puesta en marcha, sin embargo, una mayor parte del costo adicional de la mano de 

obra se podría minimizar mediante el empleo de un par de estudiantes que deseen 

cumplir con su servicio social en el Departamento de Tennoenergía y Mejoramiento 

Ambiental. 

De esta forma, el costo total de la instalación experimental para determinar 

coeficientes convectivos de transferencia de calor en el interior de tubos con 

intensificadores de calores es accesible, por lo que sólo resta someter el presente 

presupuesto a la consideración de las autoridades corespondientes.  



CONCLII.SYONES 

CONCLUSIONES. 

El diseño propuesto de la instalación experimental cumple con todos los 

criterios establecidos, por lo que se podrá realizar experimentación para los fluidos 

especificados y para algunos otros, siempre y cuando no sobrepasen como límite la 

viscosidad del aceite ligero, además de tener cuidado con su punto de evaporación 

para evitar que caviten las bombas seleccionadas. 

En el caso de utilizar la instalación en flujos laminares, no se podrá efectuar 

pruebas en condiciones de completo desarrollo térmico completo. 

El diseño se realizó en base a condiciones criticas, es decir, flujos másicos 

máximos e incrementos mínimos de temperatura en la sección de prueba de los tres 

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

operación del mismo se pueden variar cambiándose por ejemplo: fluido operante, 

potencia eléctrica a suministrar en la sección de prueba, incremento de la temperatura 
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del fluido en la seccion de prueba, la trayectoria seguir por el fluido (vertical, inclinada 

y horizontal), y el Ilujo del fluido de enfriamiento La fijación de los parámetros 

anteriores dependerá del interés de estudio por parte de los usuarios del sistema. Se 

recomienda que las primeras etapas de experimentación se lleven a cabo con tubo liso 

en la sección de prueba con el fin de tener valores que se puedan comparar facilmente 

con la literatura de manera que se determinen los parámetros básicos de ajuste y que 

servirán en futuras aplicaciones. 

El costo del sistema de adquisición de datos y el transductor diferencial de 

presion podria parecer bastante caro, se debe tener presente que estos dispositivos 

serian de mucha utilidad no sólo para su uso en esta instalación experimental sino 

también para diversos proyectos del Departamento de Terrnoenergia y Mejoramiento 

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

Por último, los beneficios que se podrian obtener con la puesta en marcha del 

sistema experimental para determinar coeficientes conectivos de transferencia de 

calor interna son diversos entre los que destacan: el apoyo a la investigación en el área 

de transferencia de calor, la enseñanza didáctica y el empleo de un sistema moderno de 

adquisición de datos para el Departamento de Termoenergia y Mejoramiento 

ambiental. Por lo que hago uso de este medio para solicitar la aprobación del 

presupuesto para la construcción de la instalación experimental 
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Tabla A.1 Propiedades del agua • 

APENDICE A. 
Propiedades Termolisieas 

1' 
K 

k 
Wini-K. 

il 
kg/01' 

er  
114.1: 

p s l0' 
 kg/ups 

k,  x 	lo" 
ill'is Pr 

275 0.556 1000 4217 17.011 1.70 12.9 
Mil 0568 1000 420.1 14.91 1 45 10 7 
285 9.589 1009 4192 12.50 1.25 9.00 
290 0591 999 4186 11.00 1.10 7 80 
795 0.602 998 4181 9.68 0.97 6.70 
390 0.611 9% 4178 8 67 0.87 5.90 
3111 9.628 993 4174 6.95 0.70 4 60 
320 0.641 989 4174 5.84 0.59 3.80 
330 0.652 985 4 178 4,92 0 50 3.20 
340 0.661 980 4184 4.31 0.44 2.70 
350 0.669 971 4190 3.79 0.39 2.40 
369 0.676 967 4200 3.29 0.34 2.00 
370 0.680 940 4209 2.95 0.31 1.81 

373.15 0.681 958 4212 2.85 0.30 1.76 
380 0.683 953 4220 2.67 0.28 1.65 
390 0.684 945 4234 2.44 0.26 1.51 
400 0.685 937 4250 2.25 (1.24 1,40 
420 0.684 919 4290 1.93 0.21 1.21 
46) 0.679 899 4340 1.71 (1.19 1.09 
460 (1.670 879 4400 1.49 0.17 0.98 
480 0.657 857 4490 1.37 0.16 0.94 
509 0.638 837 460)) 1.26 (1.15 0.91 
520 0.607 820 4770 1.15 0,14 0.90 
540 0.577 806 5010 1.05 0.13 0,91 
560 0.547 796 5310 0.955 0.12 0.93 
580 0.516 787 5590 0,866 0.11 0.94 

• Mills A. F. "Wat Transfer", 1992. 



tabla A.2 Propiedades ternocas para soluciones acuosas de etileliglicol * 

Porcentaje de Glicol, por Masa (Punto de congelamiento) 
T 20 3(1 40 50 60 

(263.7K 	K) (257,6) (248,7 K) (237.6 K1 (213.2 K) 

Conductividad Térmica. k 11V/iss-K1 
250 --- --- 0.456 0.425 0.400 
260 --• (1.488 0.456 0.423 0.397 
270 0.513 0.488 0,456 11.422 0.394 
280 0.519 0 491 0.456 0.419 0,393 
290 0.522 0.493 0.456 0.418 0.389 
300 0.525 0.494 0.456 0.418 0,388 
310 11,531 0,495 0.456 0.417 0.385 
320 0.538 0.497 0.456 0.416 0.381 

Densidad, plkg/tuil 
250 --- 1069.1)  1084,0 1098.5 
260 --- 1051.6 1066.0 10811.5 1094.0 
270 1(134 1 1048.1 1061.5 1076,0 1(189.11 
280 1031.1 1044.1 1057.0 1071.1) 1085.0 
290 1026.6 1039.1 1052.1 1066.0 1079.0 
300 1022.6 1035,6 1047.1 1060.5 1073.0 
310 1018.6 1031.1 1043.1 1054.1 1066.5 
320 1014.1 1025.6 1037.1 1048,1 106(1.0 

Calor específico, cp  lifkg-K1 
250 - --- 3480 3260 
260 --- --- 3710 3490 330(1 
270 4050 3930 3720 3510 3330 
280 4030 3920 3740 3550 336(1 
290 4020 3930 3750 3570 3400 
300 4(110 3940 3761) 3600 3430 
310 4010 3950 3780 3620 3460 
320 4020 3960 3800 3650 3500 

Viscosidad dinámica, o Ikg/In-s x 1(131 
250 -•- --- 29.0 45.0 
260 --- 11.2 16.2 20,0 
270 3.6 5.0 7.0 9.5 14.1 
280 2.4 3.4 4.9 6.2 81 
290 1.8 2.3 3.1 4.1 5,6 
300 1,4 1,8 2.3 3.0 4.0 
310 II 1.4 1.8 2.3 3.0 
320 0.9 1.1 1.5 1.8 2.4 
• Mills A. F. "(leal Transfer". 1992. 



Tabla A..1 Propiedades iermicas de acede 

K 	Whii•K 	kg/in' 
c, 

010: 
p s 10' 
19,/in-s Pr 

288.56 11.1333 914.964 1.800 86.776 1170 

299 67 0.1331 914 964 2.119 41.449 570 

310.78 0.1315 898.912 1.926 22.812 340 
318.56 0.1298 871.6236 2.010 7.902 122 

366.33 O 1281 866.808 2.135 3 727 62 

394.11 0.1281 850.756 2 177 2.072 35 
421 98 O 1263 831.4936 2.261 1 237 22 

• Kren. Frank 
"Principios de transferencia de calor" 
Edil. lIcrrero Hermanos. Sucesores. 
Mema) 1970 
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