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RESUMEN

El trabajo muestra un estudio experimental de la transmision de calor y la
pérdida de presidn en tubos deformados mecanicamente de dos tipos: tubos
corrugados en espiral y iubos con abolladuras en espiral. Se ha realizado un
estudio en dos familias de tubos estableciéndose la influencia de la rugosidad
en la mejora de la transmision de calor. El objetivo final es obtener la
geometria mas optima en funcion de las condiciones de flujo, es decir, la
geometria donde el aumento de la transferencia de calor compense al maximo
las pérdidas de presion.

KEYWORDS: Transferencia de calor, intercambiadores de calor, mejora de la transferencia de
calor.

1. Introduccién

El presente trabajo se enmarca dentro del campo de la denominada transferencia de
calor mejorada (heat transfer enhancement), que abarca el estudio de las distintas soluciones
tecnologicas alternativas al empleo de superficies lisas denominadas técnicas de mejora.

Se puede definir técnica de mejora a cualquier sistema activo o pasivo instalado en un
intercambiador de calor con la finalidad de producir una mejora de la transferencia térmica.
Bergles et al. (1983) y Webb (1994) coinciden en clasificar las técnicas de mejora en activas y
pasivas segun requieran o no potencia externa. Las técnicas pasivas aumentan la transferencia
de calor mediante:

» El aumento del area de intercambio de calor (Ej. aleteados internos o externos).

e El aumento del coeficiente de transmisién de calor (Ej. superficies rugosas o

dispositivos insertados en el flujo).

* Una combinacién de ambas (Ej. aleteados con deformaciones).

Las técnicas de mejora se pueden clasificar en funcién de los costes de fabricacion,
determinandose asi las aplicaciones donde es factible su utilizacién:

o Alto coste de fabricacion. Se trata de aplicaciones sofisticadas y exigentes donde
los costes de fabricacion pasan a un segundo plano.

¢ Bajo coste de fabricacidon., Técnicas validas para aplicaciones industriales de
intercambiadores de calor de cientos de tubos de varios metros de longitud, donde el coste de
los tubos influye significativamente en el coste total.

Aplicaciones industriales tipicas se encuentran en intercambiadores para la industria
guimica, alimentaria, intercambiadores para plantas de produccion de energia, sistemas de
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climatizacion, refrigeracién de motores terrestres y marinos, etc. Las técnicas de mejora
industrialmente viables son:

¢ Superficies rugosas.

* Dispositivos insertados.
El presente trabajo se centra en el estudio de tubos con rugosidad artificial fabricados por
deformacién en frio de la superficie exterior, lo que produce una rugosidad en la superficie
interior de tubo. Este tipo de técnicas de mejora presenta las siguientes ventajas:

¢ Incremento importante de la transferencia de calor.

e No hay variacion de material.

o TFabricacion facil y econémica.

Se ha estudiado una familia de diez tubos deformados mediante corrugacion en espiral
(tubos corrugados) y una familia de diez tubos deformados mediante abolladuras en espiral
(tubos ‘dimpled’). La figura 1 muestra un croquis del proceso de fabricacion y una fotografia
de cuatro de los tubos estudiados.
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Figura 1. Geometria de los tubos estudiados.

2. Analisis Bibliografico

En esta seccion se realiza una revision bibliografica para analizar el estado del arte de
Jos dos tipos de rugosidad artificial comercialmente viables: corrugaciéon en espiral y
corrugacion mediante abolladuras en espiral.

La geometria de la rugosidad se determina mediante los pardmetros geométricos
mostrados en la figura 2.

Figura 2. Parametros geométricos que caracterizan la geometria de la rugosidad
artificial de los tubos: a) corrugados y b) con abolladuras en espiral.
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La rugosidad de los tubos se caracteriza de forma adimensional mediante:
*» Tubos corrugados en espiral: Paso adimensional p/d y profundidad de huella
adimensional A/d. Adicionalmente se emplea el denominado indice de severidad
definido por @ = hz/p d.
» Tubos deformados mediante abolladuras en espiral: Paso de hélice adimensional
p/d, distancia entre abolladuras adimensional //d, y profundidad de abolladuras
adimensional 4/d. Adicionalmente se emplea la densidad de abolladuras definido
por dz/p l
La figura 3 muestra los rangos geométricos estudiados en distintos trabajos y su
comparacion con el estudio realizado en el siguiente trabajo.
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Figura 3. Rangos geométricos estudiados en distintas publicaciones. Izquierda: tubos
deformados mediante abolladuras en espiral. Derecha: tubos corrugados en espiral.

En cuanto a los tubos deformados mediante abolladuras en espiral, destaca la escasez
de trabajos publicados: Kuwahara ef al. (1989), Rabas et al. (1993), Olsson y Sundén (1996).
Ademas, en los ensayos experimentales de transmision de calor se ha empleado Gnicamente el
agua como fluido de ensayo y por tanto se obtienen rangos de nimeros de Reynolds y Prandtl
reducido. Existen lagunas de informacién sobre la influencia de la rugosidad en la transicion,
el comportamiento en flujo laminar, transicion y tarbulento a bajos nimeros de Reynolds asi
como de la influencia del nimero de Prandtl en la transmision de calor.

La figura 3 (izquierda) muestra ¢cémo en el caso de tubos corrugados en espiral existe
una gran cantidad de trabajos experimentales publicados: Mehta y Raja Rao (1979), Gupta y
Raja Rao (1979), Whiters (1980a), Li er al (1982), Ganeshan y Raja Rao (1982),
Sethumadhavan y Raja Rao (1986), Zimparov ef al. (1991) y Ravigururajan y Bergles (1995).
Sin embargo, la mayoria de trabajos se realizan empleando Unicamente agua como fluido de
ensayo y por tanto las correlaciones propuestas son Unicamente validas en un reducido rango
de mimeros de Reynolds y Prandtl.

Existen lagunas de informacién sobre la influencia de la rugosidad en la transicién, el
comportamicnto en flujo laminar, transicion y turbulento a bajos nimeros de Reynolds asi
como la influencia del nimero de Prandtl en la transmision de calor. Ademas, los datos
proporcionados por las correlaciones propuestas en los distintos trabajos experimentales,
presentan una fuerte dispersién dificilmente justificable, (Rabas et al. (1988) y Ravigururajan
(1996)).
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3. Proceso experimental

Se ha desarrollado una instalacién experimental para la realizaron de pruebas de
transferencia de calor bajo condiciones de flujo de calor constante (q” = cte) y de pérdida de
presion en condiciones isotermas.

La figura 4 muestra un esquema del circuito de instalacion. Se trata de dos circuitos
cerrados: un circuito principal donde se encuentra la seccion de ensayo y por tanto los
sensores e instrumentos de medida y un circuito secundario con el que se mantiene constante
la temperatura del deposito en un valor de consigna dado.
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Figura 4. Esquema de la instalacién experimental.

Los ensayos de transmisién de calor consisten en calentar el tubo de ensayo por efecto
Joule aplicando una corriente eléctrica. Mediante un transformador de tensién se aplica una
diferencia de potencial en el tubo de ensayo produciéndose una cotriente alterna que circula
por la propia pared del tubo. Aislando adecuadamente la pared exterior, se hace que todo el
calor generado pase desde la pared interior del tubo al fluido, obteniéndose asi una condicion
de contorno de flujo de calor constante. La distancia entre los electrodos define la seccion de
ensayo para las pruebas de transmision de calor y puede ser modificado en funcién del tipo de
ensayo que se pretenda realizar.

Se mide la temperatura del fluido a la entrada y a la salida de la seccion de ensayo, f, y
1, mediante RTD's de inmersién. La temperatura de la pared exterior del tubo 7 se mide en |
o 2 localizaciones axiales mediante 12 RTD's situadas a 30°. La energia de aporte se
determina midiendo la tension e intensidad de la corriente eléctrica, suponiendo que el tubo se
comporta como una resistencia pura. La tensién se regula mediante un autotransformador y
puede regularse entre 0 y 15 V. La intensidad méxima es de 6 A y la potencia maxima de 6
kW.

A partir de los datos obtenidos en los ensayos de transmision de calor se calcula el
ntmero de Nusselt local en la seccién donde se mide la temperatura de la pared. Las pruebas
de transmisién de calor se realizan a Prandtl constante fijando la temperatura media del fluido
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en la seccion donde se sitta el punto de medida, #,(x). Para ello el circuito secundario regula
mediante un controlador PID la temperatura del depdsito a un valor de consigna dado.

Para los ensayos de friccion, se utiliza un manémetro de presién diferencial conectado
mediante dos tubos de silicona al tubo de ensayo perforado con sendos orificios de 2 mm de
diametro. La distancia entre estos dos orificios define la seccidon de ensayo en las pruebas de
friccion, y para el presente estudio se fijé en /, = 5,2 m.

3.1 Tubeos ensayados

Los tubos ensayados se fabrican a partir de tubos lisos de acero inoxidable 316L de 18
mm de didmetro interior y 1 mm de espesor. Cada familia estd formada por 10 tubos de
rugosidades distintas donde se ha variado tanto la profundidad de la huella 4#/d como el paso
de la espira p/d. El rango de la geometria de la rugosidad artificial ha sido lo mayor posible,
llevando al maximo las posibilidades de la maquina de corrugacion.

La tabla 1 muestra la geometria de las rugosidades artificiales de Jos tubos ensayados.
El rango geométrico estudiado puede compararse con el analizado en otros trabajos en la
figura 2.

Tabla 1: Geometria de las rugosidades artificiales estudiadas. 1zquierda: tubos con
abolladuras en espiral. Derecha: tubos corrugados en espiral

Tubo | hd | pid | &/pl Tubo | hid | p/id i)
n° (=) | () | () n° (=) L ¢) | ()
1 |0,0831] 0,813 | 2,225 1 0,572 0,886 | 3,694
2 |0,0088] 0,819 | 2,175 2 |0,0372] 0,886 | 1,563
3 [0,1194] 0,863 | 2,085 3 10,0239 ] 0,881 | 0,648
4 0,08 | 0913 [ 1,975 4 10,0267] 0,608 | 1,17
5 10,1441 0,906 | 1,964 5 10,0372] 0,717 | 1,932
6  |0,09941 1,075 | 1,652 6 10,0483 ] 0,721 | 3,239
7 0415 1,038 | 1,7 7 10,0506 ] 1,015 | 2,519
8 [0,1169] 1,05 | 1,709 8  10,0333] 1,174 | 0,946
9 10,0969 0,681 | 2,646 9  10,0511] 1,229 | 2,126
10 [0,1025] 0,713 | 2,575 10 [0,0267] 1,158 | 0,614

4. Resultados experimentales

Se ha estudiado el comportamiento termohidriulico de dos familias de tubos
mejorados mediante deformacién mecénica: tubos deformados mediante abolladuras en
espiral y tubos corrugados en espiral.

Se han realizado ensayos de friccion y transmision de calor para los 10 tubos de cada
familia en rangos amptlios de flujo laminar y turbulento.

4.1 Resultados del factor de friccion
Los resultados de los ensayos de pérdida de presién se muestran de forma

adimensional mediante el factor de friccion de Fanning f frente al nimero de Reynolds Re. La
figura 5 muestra los resultados para las dos familias de tubos con rugosidad artificial.
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Figura 5. Resultados de los ensayos de pérdida de presion. Factor de friccion de Fanning
frente al nimero de Reynolds. Izquierda: tubos deformados mediante abolladuras en espiral,
Derecha: tubos corrugados en espiral.

Mediante estos resultados experimentales ha sido posible proponer correlaciones del factor de
friccion para régimen laminar y turbulento asi como proponer una correlacion para estimar el
punto de transicion (Reqqr). A continuacion se muestran las correlaciones desarrolladas asi
como su nivel de incertidumbre.
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Figura 6. Correlaciones de factor de friccion. Izquierda: tubos deformados mediante
abolladuras en espiral. Derecha: tubos corrugados en espiral.
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4.1 Resultados del namero de Nusselt

Los ensayos de transmision de calor se realizaron en régimen laminar y en régimen
turbulento empleando la condicién de contorno de flujo de calor uniforme. Las caracteristicas
de la transmision de calor de cada tubo deformado son basicamente similares a las del tubo
liso: en régimen laminar Nu = Nu(x,Ra) mientras que en régimen turbulento Nu = Nu(Re,Pr).

La figura 7 muestra un ejemplo de las series de datos realizados en uno de los tubos
ensayados.
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Figura 7. Ejemplo de los resultados de los ensayos de transmision de calor. Numero de
Nusselt frente al néimero de Reynolds. Izquierda: tubo deformado mediante abolladuras en
espiral mimero 03. Derecha: tubo corrugado en espiral nimero 03.
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Figura 8. Correlaciones del nimero de Nusselt. Izquierda: tubos deformados mediante
abolladuras en espiral. Derecha. tubos corrugados en espiral.
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profundas son las abolladuras (mayor h/d), mejor comportamiento. Se pueden obtener
incrementos de la transmision del calor del 20 al 110% si los tubos lisos son sustituidos por
tubos deformados mediante abolladuras, siguiendo el criterio de mejora R3. En el disefic de
un intercambiador tubular, el area total puede ser reducida al 35% si se emplean tubos con
abolladuras en lugar de tubos lisos (criterio R5).

En cuanto a los tubos corrugados, los criterios de evaluacion de la mejora, permiten
afirmar que para bajos nimeros de Reynolds (Re < 10.000) resultan de interés los tubos de
mayor rugosidad (@ > 3x10). Siguiendo las restricciones del criterio R3, se han obtenido
aumentos de transmision de calor del 100% (R3 = 2) a Pr = 60 y del 50% (R3 =1,5)a Pr= 6.
Si el objetivo pretendido es el de reducir el 4rea de intercambio necesaria, siguiendo las
restricciones del criterio RS, se obtienen reducciones de area del 60-70% (R5 = 0,3 - 0,4),
mientras que para bajos nimeros de Prandt] la reduccion de 4rea conseguida puede legar a ser
del 50%. Para numeros de Reynolds intermedios (Re = 10.000- 40.000) resulta mas
conveniente emplear tubos de rugosidades moderadas (@ =~ 2x107) Siguiendo las
restricciones del criterio R3, se obtienen aumentos de transmision de calor del 50% (R3 = 1,5)
para Re = 20.000 y Pr = 6. Si lo que se desea es reducir el drea de intercambio necesaria para
estas mismas condiciones de flujo, el 4rea requerida seria un 60% de la que resuitaria
necesaria en el caso de emplear tubos lisos.
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Figura 9. Criterios de cvaluacion de la mejora para la familia de tubos corrugados en espiral.
Izquierda: criterio R3. Derecha: criterio R5.

Se ha establecido la influencia de la geometria de la rugosidad en el aumento de la

pérdida de presién y transferencia de calor, estableciendo un criterio de seleccién de la
geometria mas Optima en funcion de las caracteristicas del flujo.
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Figura 10. Criterio 3. Optimizacion de la geometria. Izquierda: tubos deformados mediante
abolladuras en espiral. Derecha: tubos corrugados en espiral.

6. Conclusiones

Se ha desarrollado una instalacién experimental para determinar los coeficientes de
friccidn y transmision de calor interior en tubos mejorados para intercambiadores de calor. Se
pueden realizar ensayos en flujo monofasico laminar y turbulento en los rangos Re = 200 —
100.000 y Pr=2 - 100.

Se han caracterizado dos familias de tubos mejorados mediante rugosidad artificial,
desarrollando correlaciones experimentales para el factor de friccién, nimero de Nusselt y
nimeroes de Reynolds critico

Se ha establecido la influencia de la geometria de la rugosidad en el aumento de la
pérdida de presién y transferencia de calor que se produce en los tubos mejorados,
proponiéndose un grafico para seleccionar la geometria més 6ptima en funcion de las
caracteristicas del flujo.
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