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Resumen y Abstract IX

Los resultados de este trabajo han sido seleccionados para ser publicados en la revista
"Chemical Engineering Transactions" con ISSN: 2283-9216 con el titulo "Numerical study
of the effect of a passive technique in tube-in-tube helical heat exchanger' DOI:
10.3303/CET1870250 http://www.aidic.it/cet/18/70/250.pdf.

Resumen

En el &mbito cientifico ha crecido el estudio de las espirales y hélices como técnica pasiva
de incremento en la tasa de transferencia de calor en intercambiadores, y mas
recientemente, de la corrugacion superficial de la espiral para el incremento de la
turbulencia y del area de transferencia. Sin embargo, faltan por desarrollar correlaciones
gue permitan predecir el comportamiento del fluido externo de intercambiadores de tubo
torsionado helicoidal. En este proyecto se propuso obtener el modelo de correlacion para
el nimero Nusselt en funcion del nimero Dean y de un parametro geométrico asociado a
la segunda mejora pasiva, en intercambiadores de calor Turbotec® a partir de datos
experimentales, y estudiar numéricamente el efecto de las mejoras pasivas; estas
correlaciones permitirdn la seleccién de intercambiadores en funcion del nimero Nusselt
requerido. Se encontré un aumento en la transferencia de calor del 284, 218, 180, y 155%
para el régimen de flujo laminar con nimeros Dean de 840, 1641, 2420 y 3247
respectivamente para las pruebas experimentales y un aumento del 44, 46, 47, 48 y 48%
para las pruebas numéricas en régimen de flujo turbulento con nimeros Dean de 4411,
4877, 5340, 5806 y 6034 respectivamente. Los resultados de este trabajo han sido
seleccionados para ser publicados en la revista "Chemical Engineering Transactions" con
ISSN: 2283-9216 con el titulo "Numerical study of the effect of a passive technique in tube-

in-tube helical heat exchanger".

Palabras clave: Intercambiadores de calor, mejora pasiva, tubo curvado, tubo torsionado,

simulacion numérica, ANSYS, CFD, CFX, métodos experimentales.
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X Estudio Numérico y Experimental de la Doble Mejora Pasiva en Intercambiadores de
Calor Turbotec®

Abstract

In scientific area, the study of spirals and helices has increased as a passive technique of
increasing the rate of heat transfer in exchangers, and more recently, for the increase of
the turbulence and the transfer area, the surface corrugation of the spiral has been studied.
However, correlations are still need to predict the behavior of the external fluid of helical
twist tube exchangers. In this project, was proposed to obtain the correlation model for
Nusselt number as function of Dean number and a geometric parameter associated with
the second passive improvement, in Turbotec® heat exchangers from experimental data,
and to study the effect of passive improvements numerically; these correlations will allow
selection of exchangers according to Nusselt number required. An increase in heat transfer
of 284, 218, 180, and 155% was found for laminar flow regime in experimental tests with
numbers Dean 840, 1641, 2420 and 3247 respectively, and an increase of 44, 46, 47, 48
and 48% for numerical tests of turbulent flow regime with numbers Dean 4411, 4877, 5340,
5806 and 6034 respectively. The results of this work have been selected to be published
in the journal "Chemical Engineering Transactions" ISSN: 2283-9216 with title "Numerical
study of the effect of a passive technique in tube-in-tube helical heat exchanger".

Key words: Heat exchangers, passive improvement, curved tube, torsion tube, numerical
simulation, ANSYS, CFD, CFX, experimental methods.
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Introduccioén

Piscinas y spas se han convertido en caracteristicas estandar en hoteles, complejos de
apartamentos, clubes de salud e instalaciones recreativas, muchos de estos lugares
calientan sus piscinas para extender el tiempo de natacion y mantenerlo a una temperatura
confortable, pero las piscinas y spas pueden ser grandes consumidores de energia [1].
Una bomba de calor para piscinas transfiere calor desde el aire atmosférico hacia el agua
de la piscina usando un gas refrigerante como intermediario, dicho gas toma calor de la
atmosfera circundante y pasa por el intercambiador de calor donde el agua absorbe su
energia térmica [2], el calor del aire atmosférico es de baja calidad y los dispositivos que
permiten su aprovechamiento son ambientalmente valorados. Otro dispositivo Util y
ambientalmente amigable son los sistemas de calentamiento solar de agua doméstica
(Solar Domestic Hot Water — SDHW) que aprovecha la energia térmica del Sol. Los
intercambiadores de calor de doble mejora pasiva Turbotec® fueron disefiados
especificamente para el uso de las bombas de calor y los SDHW para que el agua “dura”
de las piscinas no pasara directamente a través de los sistemas de calefaccion, por tal
motivo estan construidos con titanio para el tubo interior y PVC de alta calidad para la
tuberia exterior, que soportan los efectos de cloruros y otros productos quimicos propios
del agua de piscinas o spas, la alta resistencia quimica natural de ambos materiales hace
de estos intercambiadores ideales para estas aplicaciones, pero su mayor atractivo se
asocia al notable incremento de la transferencia de calor debido a su doble mejora pasiva,

lo que los hace mas compactos que otros intercambiadores disponibles [3].

Los intercambiadores de calor de doble mejora pasiva ofrecen varias ventajas sobre los
intercambiadores de calor de tubo convencionales debido al flujo secundario causado por
la fuerza centrifuga que aumenta la transferencia de calor; su tamafio compacto, flujo sin
trabas y su ligero peso, que los hacen ideales para diversas aplicaciones [2]. El desarrollo
de los modelos de correlacion del niumero Nusselt en funcion del nimero Dean y del
parametro geométrico del torsionado para los intercambiadores con doble mejora pasiva

tipo Turbotec® ayudardn a predecir su comportamiento permitiendo su seleccion y
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dimensionamiento, y promoviendo su uso, lo que podra incrementar, en el largo plazo, la
utilizacion de tecnologias como bomba de calor y SDHW, disminuyendo el consumo de

energia eléctrica y combustibles fésiles en la calefaccion de piscinas y spas.

Descripcion del problema

La transferencia de calor de un intercambiador depende en gran medida el tipo de fluido
que circula por él, conocer las propiedades del fluido y su dependencia de la temperatura
es esencial para su andlisis. La variacion de temperatura a lo largo del paso del flujo afecta
a las propiedades del fluido y causan cambios en el coeficiente de transferencia de calor,
la viscosidad, conductividad térmica y capacidad calorifica de un fluido son las propiedades
mas sensibles a la temperatura [4], en el estudio de intercambiadores es comun la
suposicion de propiedades constantes, lo cual aleja los resultados de la realidad
experimental. El aumento de la transferencia de calor en los tubos en hélice con diferentes
técnicas adicionales como la ondulacion de la pared interior, inserciones de cinta hélice o
el torsionado del tubo interno, ha sido poco examinado; investigaciones experimentales se
han llevado a cabo en tubos que contienen insertos especiales o a los que se les
implementan geometrias novedosas, para estudiar la velocidad de transferencia de calor
y caida de presion por [5], lamentablemente, la mayoria de estos estudios y resultados

publicados se limitan a la teoria, y es necesario validarlos de manera experimental.

Se manifestd que el uso de dos técnicas pasivas simultdneas es mas eficiente en el
aumento de la transferencia de calor en comparacion con la utilizacion de estas técnicas
por separado [6]. Aunque [5] aborda el problema de incrementar la transferencia de calor
en tubos en hélice con técnicas pasivas como el torsionado o el tallado de hélices alrededor
del tubo, lo hace de forma tedrica y propone correlaciones que deben ser evaluadas en
dispositivos experimentales similares a las aplicaciones reales que tendran los
intercambiadores de calor de tubo helicoidal, 0 en lo posible, es necesario desarrollar
correlaciones empiricas que validen los modelos numéricos y sirvan como herramientas
para facilitar el disefio de aplicaciones de los intercambiadores e incentivar su fabricacion,

comercializacién y uso en la industria local.

Hipotesis
Se puede predecir la transferencia de calor que experimenta el fluido externo en

intercambiadores de calor de tubo torsionado helicoidalmente mediante correlaciones del
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namero Nusselt en funcién del numero Dean y de un parametro geométrico del torsionado
del tubo, siendo estas correlaciones de gran utilidad en la seleccion, dimensionamiento,

comercializacion y uso de los intercambiadores.

Objetivo General

Obtener el modelo de correlacion para el namero Nusselt en funcion del numero Dean en
intercambiadores de calor Turbotec® a partir de datos experimentales, y ademas,
numéricamente, en funcién de un parametro geométrico asociado al torsionado, tal que

permita la seleccion del intercambiador en funcion del numero Nusselt requerido.

Objetivos especificos

Obtener la correlacién entre el numero Nusselt y el nimero Dean en el fluido de un

intercambiador de calor tipo tubo torsionado Turbotec® a partir de pruebas experimentales.

Obtener un modelo computacional del intercambiador de calor tipo tubo torsionado

Turbotec® para obtener el nimero Nusselt variando la geometria y el nUmero Dean.

Determinar el modelo de correlacién para el nUmero Nusselt en funcion del nimero Dean
y de un pardmetro geométrico asociado a la segunda mejora pasiva, que determine la
seleccién de intercambiadores de calor tipo tubo torsionado Turbotec®, dependiendo del
namero Nusselt requerido, a partir de los resultados obtenidos en los estudios humérico y

experimental.
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1.Estado del arte

1.1 Introduccién

Los intercambiadores son dispositivos usados para la transferencia de calor de un fluido a
otro sin mezclarse, estos son fundamentales en muchas aplicaciones industriales como los
sistemas de refrigeracion, calefaccion, aire acondicionado, produccién agricola,
generacién de vapor, plantas de cogeneracién y de procesamiento quimico, entre otras [7];
el tipo mas simple de intercambiador consta de dos tubos concéntricos de diametros
diferentes, llamado intercambiador de calor de tubo doble; quiza el tipo mas comun de
intercambiador de calor en las aplicaciones industriales sea el de tubos y coraza. Estos
intercambiadores de calor contienen un gran nimero de tubos empacados en un casco
con sus ejes paralelos al de éste [8]. Mejorar el rendimiento de los intercambiadores es
muy importante ya que esta relacionado con el ahorro de energia [7]. Con este fin se han
desarrollo dos tipos de técnicas principales las activas y las pasivas, las técnicas activas
requieren alimentacion externa como vibracion o campos magnéticos y las técnicas
pasivas requieren insertos o deformaciones en la superficie de la tuberia sin necesidad de
alimentaciones externas [6]. La técnica pasiva con curvado del tubo es la mas usada por
su tamafio compacto y alto coeficiente de transferencia de calor, producido por el patrén
de los flujos secundarios que fue estudiado por [9] desde 1927. Las técnicas de mejora
simple por su parte consisten en el inserto de resortes, cintas torsionadas y cintas
escalonadas en tubos rectos; el corrugado del tubo o el curvado del mismo [7], [10], [11].
Otra de las técnicas es la de doble mejora, la cual es una combinacion de dos mejoras
simples [12], como un tubo curvado con insertos de resortes, corrugado o deflectores; o un
tubo recto con insertos de cintas y corrugado [5], [13]-[15]. Siendo la técnica de mejora
pasiva la preferida, han sido desarrolladas diferentes geometrias para el incremento de la
transferencia de calor. A continuacion se presentan los intercambiadores de calor de
mejora pasiva reportados en la literatura, se comenzara por la descripcion de las
geometrias de tubos de mejora simple y doble, luego se presentaran los autores que han

realizado estudios CFD a los intercambiadores de doble mejora, se presentara una tabla
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con las correlaciones para transferencia de calor tanto para mejora simple como doble
halladas por diferentes autores y finalizando se reportaran los resultados hallados para

transferencia de calor en tubos de doble mejora.

1.1.1 Geometrias de intercambiadores con mejora pasiva simple

El uso de una técnica de mejora puede ser restringido a una aplicacion especifica: por
ejemplo, los tubos corrugados y con hoyuelos son aplicables en la industria alimentaria
mientras los insertos no, debido a problemas de higiene; en la industria petroquimica, no
esta permitido el uso de tubos deformados mecanicamente por razones de seguridad, sin
embargo, el uso de insertos no presenta ningun problema; en las calderas y sistemas de
recuperacion de calor, los insertos se utilizan con frecuencia debido a su facil extraccion
para operaciones de limpieza [11]. En muchos sistemas de intercambiadores de calor
convencionales, el rendimiento térmico es generalmente pobre debido al desarrollo de la
capa limite térmica, dando lugar a un bajo coeficiente de transferencia de calor por
conveccion entre fluido y superficie caliente, se necesita una capa limite térmica mas
delgada en la superficie calentada para mejorar la transferencia de calor por conveccion y
la reduccién de la resistencia térmica global [16]. El coeficiente de transferencia de calor
en flujo turbulento se incrementa mezclando el flujo en la capa limite y también
aumentando el nivel de turbulencia del flujo [17]. Para lograr estos aumentos se deforma
la superficie del tubo o se realizan inserciones en el mismo; [16] estudié varios insertos de
cinta perforada de aleta escalonada comparandolos con uno de cinta no perforada, los dos
tipos de cintas conservan las mismas relaciones de altura y paso del escalonado con el
didmetro del tubo, y la relacion del area de las perforaciones con el area total fue
equivalente alarelacion de la porosidad del inserto, ver Figura 1-1 a. el referente [7] estudi6
insertos de cinta torsionada con tres combinaciones una cinta atravesando el tubo, con un
tubo interno y un inserto y con un tubo interno y cuatro insertos, todas estas cintas tenian

la misma relacion entre el paso de la cinta y el ancho, ver Figura 1-1 b.
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Figura 1-1: Inserciones en cintas a) Inserto cinta de aleta escalonada. Modificado de

[16]. b) Inserto cinta torsionada. Modificado de [7].

> >

Cinta Torsionada Convencional

a) b) Cinta Torsionada Cruz Hueca

El referente [18] compard un intercambiador de calor de coraza con tubos rectos lisos y
tubos rectos con insertos de resortes, con los diametros de tubos igual para los dos casos,
ver Figura 1-2 a. [11] comparé tres tubos: el tubo liso con inserto de resortes, el tubo
corrugado y el tubo con hoyuelos, ver Figura 1-2 b. [17] estudi6 el tubo corrugado con
diferentes parametros de geometria variando la profundidad del corrugado y el paso,
conservando en todos los mismos didmetros de tubo, ver Figura 1-2 c. [19] estudio el tubo
recto con rugosidad tipo arena con diferentes relaciones de profundidad de rugosidad y
diametro del tubo, y diferentes relaciones de profundidad de rugosidad y longitud del tubo.

Figura 1-2:  Tubos rectos con modificacion helicoidal a) inserto de resortes. Modificado

de [18]. b) inserto de resortes, y hoyuelos. Modificado de [11]. c¢) tubo corrugado.

Modificado de [17].
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Ademéas de las mejoras mostradas anteriormente esta el intercambiador enrollado
helicoidalmente, el cual se ha reportado ampliamente en la literatura por su alta tasa de
transferencia de calor en comparacion con los tubos rectos debido a su estructura
compacta y alto coeficiente de transferencia de calor [4], [20], la caracteristica mas
prominente del flujo en los intercambiadores enrollados helicoidalmente es el flujo
secundario inducido por la fuerza centrifuga debido a la curvatura de la tuberia que empuja
las particulas de fluido hacia la regién central y produce un campo de flujo secundario que
mejora la transferencia de calor [10], [21], [22]. En consecuencia, la transferencia de calor
y el factor de friccion en los intercambiadores son significativamente mayores que en las
tuberias rectas [23]-[25]. Dean escribio las ecuaciones de Navier-Stokes en una estructura
de coordenadas cilindricas, y, bajo la hipétesis de pequefias curvaturas y pequefios
nameros de Reynolds, derivo potentes soluciones en serie para la funcion de corriente del
movimiento secundario y para la velocidad axial. A partir de su andlisis un nuevo pardmetro
surgid, el numero de Dean (De), que se acopla junto a la inercia y los efectos centrifugos
[26].

Los siguientes autores han estudiado esta mejora en los intercambiadores de calor: [26]
compar6 un tubo enrollado helicoidalmente con un tubo recto, teniendo el tubo recto la
longitud del tubo enrollado [27], Kurnia et al. estudiaron tres configuraciones de tubos con
seccion transversal cuadrada [10], ver Figura 1-3, y las compararon con un tubo recto de
una seccion transversal y longitud idéntica. El autor [28] investigd un tubo enrollado interna

y externamente con un patrén rectangular y curvado, como se muestra en la Figura 1-4.

Figura 1-3: Configuraciones tubo seccién transversal cuadrada. a) tubo recto. b) tubo

espiral cénico. c¢) tubo enrollado helicoidalmente. d) tubo espiral plano. Modificado de [10].
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Figura 1-4:  Tubo enrollado con un patrén rectangular. Modificado de [28].

Conexion Curvada .,
Conexion Tubos Internos

Curva Externa

Tubos Externos Rectos

Tubos Interno Rectos

Curva Interna

Extension de Tubos Rectos

La geometria mas estudiada es la del tubo enrollado helicoidalmente, hay muchos tipos de
configuraciones para esta geometria como la de [29] quien estudié un tubo enrollado con
membrana, ver Figura 1-5 a; los autores [30]-[39] han estudiado un tubo enrollado
helicoidalmente ubicado en el interior de un tanque de almacenamiento, ver Figura 1-5 b;
[21], [25] han estudiado un intercambiador de calor de tubos concéntricos enrollado
helicoidalmente, ver Figura 1-5 c.

Figura 1-5:  Tubo enrollado helicoidalmente a) tubo con membrana. Modificado de [29].
b) tubo en tanque de almacenamiento. Modificado de [22]. ¢) tubo concéntrico. Modificado
de [25].
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oo~~~ HelitohialiiE

Membrana
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1.1.2 Geometrias de intercambiadores con mejora pasiva doble

Ademas de la mejora pasiva simple esta la doble mejora que consiste en la combinacion
de dos mejoras simples, el uso simultaneo de dos mejoras ha sido investigado por varios
autores, [40] estudié un tubo con nervios helicoidales integrados y con un inserto de cinta
torsionada con ranuras en el medio, ver Figura 1-6 a. [15] experiment6 con una bobina de
alambre (resorte) con la cinta torsionada en su interior, ver Figura 1-6 b. [41]-[44]
estudiaron un tubo corrugado helicoidalmente con insertos torsionados, ver Figura 1-6 c.
el referente [45] compard dos arreglos de insertos torsionados en paralelo y en contraflujo

con respecto a la direccién del corrugado helicoidal del tubo, ver Figura 1-6 d.

Figura 1-6: Doble mejora en tubos rectos. a) tubo con nervios helicoidales integrados y
con inserto de cinta torsionada con ranuras. Modificado de [40]. b) tubo con bobina de
alambre y con la cinta. Modificado de [15]. ¢) tubo corrugado helicoidalmente con insertos
torsionados. Modificado de [43]. d) insertos torsionados en paralelo y en contraflujo con
respecto a la direccion del corrugado helicoidal. Modificado de [45].
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Los autores [46], [47] estudiaron los intercambiadores de calor con doble mejora que
consistia en tubo curvado y torsionado. [48] experimentaron un intercambiador de calor
enrollado helicoidalmente con corrugado también helicoidal. [49] investigaron un
intercambiador helicoidal de tubo concéntrico con deflectores laminados para generar
turbulencia y mantener la concentricidad de los tubos, ver Figura 1-7 a. [14], [50], [51]
experimentaron con tubos helicoidales concéntricos con soportes triangulares entre los
tubos que inducen una segunda mejora pasiva, ver Figura 1-7 b. [52] estudié un tubo
enrollado helicoidalmente con un resorte insertado en el tubo, [6], [12] compararon un tubo
recto corrugado helicoidalmente con un tubo helicoidal corrugado de la misma forma, ver
Figura 1-8 a. Los referentes [5], [13] analizaron un tubo enrollado helicoidalmente con
corrugado helicoidal de dos vueltas, ver Figura 1-8 b. [53] realiz6 la comparacion de tubos
concéntricos rectos lisos y helicoidales de una y cuatro entradas, ver Figura 1-8 c.

Figura 1-7: Tubos enrollados helicoidalmente. a) tubo concéntrico con deflectores
laminados. Modificado de [49]. b) tubos helicoidales concéntricos con soportes
triangulares. Modificado de [51].
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Figura 1-8: Tubos enrollados helicoidalmente a) tubo helicoidal corrugado
helicoidalmente. Modificado de [12]. b) con corrugado helicoidal de dos vueltas. Modificado

de [13]. ¢) tubos helicoidales de una y cuatro entradas. Modificado de [54].

1.2 Estudios CFD

Computational Fluid Dynamics (CFD) es una rama de la mecéanica de fluidos que utiliza
métodos numéricos, como el de volumenes finitos, para el andlisis de fenémenos en los
fluidos [53]. Los programas CFD permiten predecir resultados numéricos aproximados a
los resultados experimentales, esta validacion ha sido ampliamente reportada en la
literatura [49]; la precision de los resultados obtenidos depende de la configuracion de la
simulacién en la cual se adoptan modelos de turbulencia como k-¢, k-w, DNS, RSM, SST
y algoritmos como SIMPLE, SIMPLEC, PISO, etc. [26], estudiaron la incidencia de los
modelos de turbulencia en los resultados de las simulaciones, afirmando que el modelo
RSM-w para flujos turbulentos mayores a 14000 Reynolds da resultados excelentes
comparados con los resultados experimentales. [39] concluy6 que el modelo SST da la
mejor prediccion para el coeficiente de transferencia de calor experimental, y el error
méaximo entre los datos experimentales y las predicciones del modelo SST esta dentro de
10%. Los autores [4], [21], estudiaron numéricamente los efectos de las propiedades
termo-dependientes del fluido en los intercambiadores de calor. [4], [23], [34], [38]
encontraron que las predicciones de CFD coinciden razonablemente con los resultados
experimentales. [4] afirmé que las predicciones de CFD coinciden con los resultados
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experimentales dentro de los limites de error experimental del 5%. El referente [49] afirmé
gue las predicciones numéricas para la hidrodindmica y la transferencia de calor totalmente
desarrollada estaban en buen acuerdo con los resultados experimentales con un error
entre el 4% y 10%.

1.2.1 Correlaciones para transferencia de calor

Se han reportado correlaciones para la transferencia de calor por diversos autores como
resultado de sus estudios, tanto experimental, como numeérico, segun la naturaleza de las
correlaciones disponibles en la literatura (ver Tabla 1-1) se evidencia que se definen en
términos del nimero Nusselt (Nu) tal como se define en la Ecuacion (1.1), este proporciona
una medida de trasferencia de calor por conveccion; este se define en funcién del nUmero
Reynolds representado por la Ecuacion (1.2), que establece la relacion entre las fuerzas
inerciales y las fuerzas viscosas presentes en un flujo y describe si el flujo es turbulento o
laminar a partir de ciertos valores criticos; en ocasiones se reemplaza Re por el nUmero
Dean (De) definido en la Ecuacion (1.3), que resulta del producto de Re y la raiz cuadrada
del cociente de radios caracteristicos de un intercambiador curvado; el otro pardmetro
tipico en funcién del cual se correlaciona Nu, es el nUmero Prandtl, Ecuacién (1.4), este es
la razén de difusividad del momento y térmica y es una caracteristica propia del fluido que
da una medida de la efectividad relativa del transporte de momento y energia por difusién
en las capas limite hidrodinamica y térmica [47].
__hDp

Nu = - = f(De, Pr) (1.1)

Siendo h el coeficiente de transferencia de calor, D, el didmetro hidraulico del

intercambiador y A la conductividad térmica del fluido.
pVD,

Re=1—1"1 (12)
u

donde p es la densidad del fluido, V la velocidad media del flujo y 4 la viscosidad

dinamica del fluido.

De = Rewf% (1.3)

donde Db es el diametro de la hélice.
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pr = ¥ (1.4)

Siendo C, la capacidad calorifica.

Tabla 1-1: Correlaciones de varios autores.

Correlaciéon Autor
Nu = 0.025De®**2 pr2* (1.5) [4]
Para tubo recto con inserto de resortes Nu = 0.012 Re%%! (1.6) 8]
Para tubo recto liso Nu = 0.0003Re%®* 1.7)
Nu = 0.00619Re®92pr0+ (1 +3.455 i—") (1.8) [34]
b
Nu = 0.0061Re"" Pr* (L + o) * (1.9)
1t . [35]
donde ¢ es la concentracion de nano fluidos
0.166 -0.192
Nu = 0.5855De 06688 py-0.408 (g) ! (%) ! (1.10) 5
donde g es la profundidad del corrugado y p el paso helicoidal del corrugado
Disefio factorial Wiy, = 2.8351Va%0164 (22) s0500%py-03 (1.11)
donde mm es el Nusselt oscilatorio promedio y Va el nimero Valensi = 2 f (2,-)2/\,
55
Siendo V la viscosidad cinematica f la frecuencia 53]
L ) De 0-56388
Disefio uniforme Nu,g, = 2.03593V 001441 (E) pro3 (1.12)
Nu =0.012[Re""- 280)pr** (1.13) [44]
— 0.432 5.055 4 Y132 00238
Nu,, = 6895.98De2 Pr * (Boe* J 5., (L14)
donde  es el Nusselt bifasico, pe es el Dean equivalente, BO es el namero de ebullicion y Xy €S €l (51]
tp eq it
parametro de Martinelli
24 0.25
Nu = 0.374 (:—D) (Re — 1500)074py0-44 (1.15) 7]
Tuboliso Nu =0.1168De** Pro* (L.16) -
Tubo corrugado Nu = 0.0919De** Pr®? (L.17)
Nu =2.08De®? Pr°® para 18<(De? Pr)” <100 (L18)
Nu =0.39De®* Pr®*® para 100< (De? Pr}” <500 (1.19) o1
Nu =2.7De™ Pr®# para 500< (De?pr)* <2315D =04 (1.20)
Nu =5.27De®? Pr®* para 500 < (De?Pr)? <1610,D = 0.6 (1.21)
Nu =4.47Re% Pr®* CR %y 0% (1.22)
donde CR es la relacion del paso del resorte = N/d y Y es la relacion de torsion = H/W [15]
Siendo N el paso del resorte, ( el espesor del resorte y W el espesor de la cinta torsionada
Cinta perforada  Nu = 0.1844Re 7% pr®4 By 0307 py 025% (1.23)
donde Br es la relacién de bloqueo de aleta = b/D
[16]
Siendo D el espesor de la aleta
Cinta sin perforar  Nu = 0.1949Re %" pr%4 g 0174 (1.24)
Nu =0.0506(De )" **" (Pr ) * (1.25) [34]
NU = 0.02652604Re®84%25 pro3 ] ) 00068610 (1.26)
donde M es la relacién de brecha = P, p./D [30]
Siendo P. el paso de diametro helicoidal externo y p; el paso de diametro helicoidal interno
NU[ = 0.1352De 6% pro8i4 X0.0432 pr 0336 (BO *104))112 (1.27)
p Eq | tt [501
donde PrI es el nimero Prandtl del liquido
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1.3 Transferencia de calor

Para los intercambiadores de calor de doble mejora pasiva se han publicado los siguientes
resultados para la transferencia de calor: [14] indicé que el coeficiente de trasferencia de
calor promedio para un tubo concéntrico helicoidal es entre 24% y 165% mayor en
comparacion con un tubo recto; [6] registré que un tubo helicoidal con corrugado aumenta
la transferencia de calor hasta 25 veces contra un aumento del factor de friccion de 2.5
veces; [12] encontré que para Re=1000 los tubos helicoidales corrugados presentan un
namero Nusselt siete veces mas alto que un tubo recto liso; [51] encontr6 que la
transferencia de calor con evaporacion tiene un rendimiento de 30% a 37% mas alto para
un tubo concéntrico helicoidal que para un tubo concéntrico recto; [50] encontré que el
coeficiente de transferencia de calor con condensacion de un tubo concéntrico helicoidal
es mas alto que el de un tubo recto de 33% a 53%; [5] concluyé que la tasa de transferencia
de calor incrementa 100% mas para un tubo helicoidal con corrugado helicoidal que para

un tubo helicoidal liso en un rango de niamero Dean entre 30 y 1400.



16

Estudio Numérico y Experimental de la Doble Mejora Pasiva en

Intercambiadores de Calor Turbotec®




2.Ecuaciones de transporte

Las formas diferenciales de las expresiones matematicas de la continuidad y la ley de
movimiento de Newton presentadas en las ecuaciones (2.1), (2.2) y (2.3) pueden aplicarse
a un volumen de control infinitesimal o a un elemento diferencial, para construir las
ecuaciones diferenciales para flujo viscoso e incompresible, con viscosidad constante y
preferiblemente en régimen laminar. Las ecuaciones que describen los movimientos
cadticos en flujos turbulentos pueden ser escritas en su forma tensorial, tal como se
presentard a continuacion. Esta seccion presenta los modelos matematicos que fueron
resueltos numéricamente durante el presente estudio empleando el software CFD de
ANSYS®: CFX.

2.1 Ecuacion de continuidad

La ecuacion de la continuidad (2.1) expresa que el flujo neto masico de salida del volumen

de control infinitesimal debe ser igual al aumento temporal de la masa.

%:0 i=xY,z (2.1)

axi

El primer término representa el flujo neto de masa que sale del volumen de control. Los
términos basados en el tiempo no se tuvieron en cuenta ya que el estudio se realizo en

estado estable.

2.2 Ecuacion de momentum

La ecuacién de momentum (2.2) representa la segunda ley de Newton aplicada al volumen
de control infinitesimal, la cual establece que el incremento temporal del momentum lineal
mas su flujo neto en la salida deben ser iguales a la suma de las fuerzas que actlan sobre
el volumen de control infinitesimal. La ecuacién de momentum puede ser escrita en su

forma tensorial de la siguiente manera.
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d(puu;)  ap @ ou; | dup\| s .

El primer término representa el cambio de momentum por conveccion, el segundo son las
fuerzas de presion que actian sobre el volumen de control infinitesimal, el tercer término
indica las tensiones tangenciales originadas por los gradientes de velocidad de acuerdo al
primer coeficiente de viscosidad efectiva (u+ u;) (relaciona los esfuerzos con las
deformaciones lineales) y el dltimo termino representa las fuerzas centrifugas que actdan
sobre el volumen de control infinitesimal (en el presente estudio no se tuvo en cuenta la

gravedad ni su efecto en el flujo).

2.3 Ecuacion de energia

La ecuaciéon de la energia (2.3) se deriva de la primera ley de la termodindmica, que
establece que la cantidad de cambio de energia del elemento infinitesimal es igual a la

cantidad calor adicionado al elemento mas la cantidad de trabajo realizado sobre el

elemento.
d(pEuj) | d(puj) o 9 (3_T)_ -
ox;, T o, P Moy 70 J=xy,z (2.3)

El primer término expresa el flujo neto de energia (flujo masico multiplicado por la energia
especifica). El segundo y tercer término son los trabajos realizados por fuerzas
superficiales, estas son la presion y las fuerzas viscosas respectivamente. El cuarto
término representa el flujo neto de calor que entra a través de las caras del volumen de

control debido a los gradientes de temperatura.
La energia especifica es la suma de la energia interna més la energia cinética.

E = eint + ecin (2.4)
eint = CpT (2.5)

1
ecin = E(u,zc +ui +uZ) (2.6)
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donde c, es el calor especifico y T la temperatura.

Los efectos viscosos pueden expresarse segun la siguiente ecuacion.

du; (0u; ou;

aX]' axi

2.4 Ecuaciones k-g estandar

Los principales modelos de turbulencia se agrupan en tres familias: la primera son las
ecuaciones de Navier — Stokes promediadas de Reynolds (RANS — Reynolds Averaged
Navier Stokes) que se obtienen promediando las ecuaciones de movimiento en el tiempo
sobre una coordenada en la que el flujo medio no varia, la segunda es la simulacion de
remolinos grandes (LES — Large Eddy Simulation) que resuelve los movimientos de
escalas de flujo grandes mientras aproxima los movimientos de escalas pequefias, y la
tercera es la simulacién numérica directa (DNS — Direct Numerical Simulation) en la que
se resuelven las ecuaciones de Navier — Stokes para todas las escalas de movimiento en
flujo turbulento; en su desarrollo fue aumentando la exactitud en igual forma que el tiempo
requerido para el célculo. El presente estudio, en su fase numérica, empled el modelo de
turbulencia k-¢ estandar, es un modelo semiempirico, y la derivacién de las ecuaciones
modelo se basa en consideraciones fenomenoldgicas y empirismo. Este pertenece a la
familia RANS, se us6 por que compensa la necesidad de capacidad de computo con la
calidad de los resultados obtenidos, ademas de ser ampliamente recomendado en

investigacion y en aplicaciones industriales [30], [49].

En el modelo k-¢ la k representa la energia cinética asociada a la turbulencia y es definida
como la variacion de las fluctuaciones de la velocidad, mientras € representa la disipacion
de dicha energia cinética (tasa a la que las fluctuaciones de velocidad se disipan). El
modelo k-€ asume que la viscosidad turbulenta se acopla a la energia cinética turbulenta y

a su tasa de disipacion segun la siguiente relacion

k2
He = Cup? (2.8)
donde p es la densidad y C,, es una constante que debe determinarse empiricamente para

el cierre del modelo.
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k se expresa en su ecuacién diferencial de la siguiente manera.

a(Pujk) _ i [(# + 5_;) ka] — Pk + pe = 0 (29)
]

6x]- aX]'

donde gy, es el nimero Prandtl turbulento. El primer término representa el transporte de k
por conveccion, el segundo término expresa la difusion viscosa y la difusién turbulenta por
fluctuaciones de presion-velocidad. El tercer término, definido segun la ecuacion (2.10),
representa la produccion de energia en las grandes escalas turbulentas que extraen
energia del flujo medio debido a fuerzas viscosas. El dltimo término es la disipacion, es el

encargado de transformar la energia cinética en pequefias escalas a energia interna.

P = p (a“i + %) Oug (2.10)

ax]' axi ax]'

La tasa de disipacion € puede expresarse en su ecuacion diferencial de la siguiente

manera.
dpwje) 2 u)oe] e _ _
ox; 0x;j [(‘u + crg) ax]] k (CerPe = Ceape) = 0 (2.11)

La ecuacion ¢ incluye el término de produccion y el término de disipacién tomados de la
ecuacion (2.9). Una ecuacion exacta para la disipacion puede derivarse de la ecuacién de
Navier-Stokes, pero el numero de términos desconocidos es muy grande e implican dobles
correlaciones de gradientes de velocidades y presiones fluctuantes y velocidades

fluctuantes.

Para la solucion de estas ecuaciones diferenciales hay cinco constantes desconocidas C,,,
Ce1, Cey, 0y Y 0, S€ esperaria que dichas constantes fueran universales para todo tipo de
flujos. Los valores de estas constantes se han determinado a partir de experimentos para
flujos turbulentos fundamentales que incluyen flujos de cizalladura frecuentemente
encontrados, como capas limite, capas de mezcla y chorros. C, relaciona el cuadrado de
la velocidad de corte (u,), otra forma de expresar el esfuerzo cortante en las capas limite

del flujo, lo cual varia la velocidad del fluido, y la k, tal como se expresa en la Ecuacién
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(2.12), esta ecuaciéon se halla aplicando la ley de la pared al término de produccion
expresado en la Ecuacion (2.10), esta ley establece que la velocidad promedio de un flujo
turbulento en un cierto punto es proporcional al logaritmo de la distancia desde ese punto

a la pared o al limite de la regién de fluido.
Cy = (u—z) (2.12)

De manera similar, se puede encontrar un valor para la constante C.,, considerando la
ecuacion ¢ para la parte logaritmica de una capa limite turbulenta, donde el término de

conveccion no es significativo.

2
Cer = Ceo — 37— (2.13)

u &

donde k es la constante de Von Karman, constante adimensional involucrada en la ley de
la pared que describe la distribucién de la velocidad longitudinal en la pared en direccién
normal de un flujo turbulento cerca de una frontera con una condicién antideslizante. La
constante C., es determinada asumiendo que la caida de la turbulencia es exponencial

k « x™™, esto implica la siguiente expresion.
Coy = (2.14)

Se tienen tres relaciones para determinar las tres constantes C,, C., Cs; de las cinco
desconocidas, las ultimas dos constantes g, y o, fueron determinadas empiricamente
aplicando el modelo a canales, tuberias, estelas, chorros, etc. [56]. En la Tabla 2-1 se
muestran los valores experimentales hallados para las cinco constantes y que establecen

el modelo estandar.

Tabla 2-1: Valores experimentales para las cinco constantes.

Constante | C, Coqqy | Cop | 0y | O,
Valor 0.09[147]192]1.0|1.3




22

Estudio Numérico y Experimental de la Doble Mejora Pasiva en

Intercambiadores de Calor Turbotec®




3.Metodologia

3.1 Metodologia experimental

En la Figura 3-1 se presenta el banco experimental usado para simular un sistema de
calefaccion de piscina con bomba de calor, en él se logran tomar las temperaturas de
entrada y salida mientras se variaba el caudal a través del intercambiador de calor, este
sistema esté dividido en dos circuitos, el frio y el caliente.

El circuito frio, representa la piscina o spa, y esta compuesto por el tanque 1 donde se
almacena el agua para pasar por el intercambiador de calor y el tanque 2 donde se
almacena el agua que ha pasado por el intercambiador de calor; una bomba para circular
el agua por el tubo externo del intercambiador y cuatro termistores ubicados tal que entran
y miden directamente en el flujo de agua, dos a la entrada y dos a la salida del tubo externo;
el circuito caliente, tipico de un sistema de bomba de calor, estd compuesto por el
compresor encargado de hacer circular el refrigerante por el tubo interno del
intercambiador de calor que funciona como condensador al transferir el calor al agua, un
radiador que funciona como evaporador para transferir el calor del medio ambiente al
refrigerante antes de pasar por el compresor y una valvula de expansién, y otros dos
termistores ubicados en la pared exterior, a la entrada y salida, del tubo interno del

intercambiador.

Las pruebas experimentales fueron realizadas en el montaje con el que cuenta el
Laboratorio de Fluidos del ITM, en este se midio el flujo volumétrico del fluido externo y las
temperaturas de los fluidos interno y externo tal como se describié anteriormente. El flujo
volumeétrico fue medido con el sensor de flujo con rotor de rueda de paletas con rango de
4-40 GPM (galones por minuto) con una resolucion del = 0.01 GPM. Para la medicién de
temperatura fueron usados, seis termistores con una precision y rango de + 0.1°C y de -

20 - 300°C, respectivamente, y la bomba de calor tiene una capacidad de 3918 Btu/h.
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Figura 3-1:  Banco experimental para el intercambiador de calor. a) Esquema. b) Modelo

real. Fuente propia.

Compresor —

Intercambiador

__de calor con
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En la Figura 3-2 se muestra el intercambiador de calor, el tubo interno del intercambiador
de calor fue construido con titanio por su resistencia a la corrosion y erosion, y por su alta

conductividad térmica, el tubo externo fue construido con PVC por su resistencia al cloro y
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otras sustancias quimicas presentes en las piscinas; el maximo caudal recomendado para

el intercambiador es de 55 GPM y tiene una capacidad de 95000 Btu/h. En la Figura 3-3
se muestran las dimensiones del intercambiador de calor, el diametro del tubo interno (Di
) es de 22.225 mm sin tener en cuenta la camisa torsionada, el diametro del tubo externo
(D,) es de 50.8 mm, el diametro de la hélice (D, ) de 206.38 mm, el paso de la hélice (P

) de 72mm y el numero de vueltas total del intercambiador es 4.5.

Figura 3-2: Intercambiador de calor experimental. a) corte para visualizar el tubo
interno. b) Intercambiador de calor real. ¢) intercambiador de calor con termistores

instalados. Fuente propia.

Para cada prueba se vari6 el flujo del tubo externo, tomando la medicién de las
temperaturas del circuito frio y caliente, las pruebas se realizaron durante una hora y media
tomando mediciones cada segundo para cuatro experimentos desde 4 GPM hasta 16
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GPM. No se lograron realizar mediciones a mayores caudales debido a que el sistema no
cambiaba de estado transitorio a estado estable antes de que el tanque 1 se quedara sin
agua.

Con los datos experimentales obtenidos se calculé el nimero adimensional Nusselt (Nu )
gue proporciona una medida de la transferencia de calor por conveccién, este se calculd

tal como se describe en la Ecuacion (3.1).

Vpcy,(Ts—T.)D
Ny = Lpselh
ApA(Tp—Tm)

(3.1)

donde p es la densidad del fluido, c, el calor especifico del fluido, D, el diametro hidraulico
del tubo externo, Ap el area de la pared del tubo interno, 1 la conductividad térmica del
fluido, v el caudal del fluido externo, T, y T, las temperaturas de salida y entrada del fluido
externo, respectivamente, T_p la temperatura promedio de la pared del tubo internoy T, la

temperatura promedio del flujo a través del intercambiador de calor, esta Uultima

determinada con la Ecuacion (3.2).

- Ts+Te)
Ty = 212 (3.2)

El diametro hidraulico fue hallado con la Ecuacion (3.3).

p, = (3.3)

Pp
donde A es el area transversal del tubo externo y P, el perimetro hidraulico.

La temperatura de pared fue hallada con la Ecuacion (3.4).

T Te,o+Ts,o+Te,i+Ts,i
Ty = =—5——= (3.4
donde los subindices i y o representan el tubo interno y externo, respectivamente, y los
subindices e y s representan entrada y salida, respectivamente. El area de pared del tubo

y el perimetro hidraulico se estimaron a partir del modelo CAD desarrollado con
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DesignModeler®, para tomar sus valores se empled la herramienta “Entity information”. Al
no tener las medidas exactas del tubo interno y la forma de este se realizaron suposiciones

con las descripciones brindadas por el fabricante del intercambiador de calor.

También se hall6 para el fluido externo el coeficiente global de transferencia de calor segun
la Ecuacion (3.5), que caracteriza la resistencia térmica entre los fluidos frio y caliente.
Q

U0 = (35)

ApATLMTD

donde Q es la tasa de transferencia de calor definida por la Ecuacion (3.6).
Q=c,m(T, +T,) (3.6)

La diferencia de temperatura media logaritmica es definida por la Ecuacion (3.7) que se

usa para determinar la fuerza que impulsa la transferencia de calor.

Ts,o_Te,o
AT mpr = ln(ATl) (3.7)

AT,

Para intercambiadores de calor con cambio de fase en el fluido interno AT, y AT, estan

definidos por las Ecuaciones (3.8) y (3.9) respectivamente.

AT, =T -T, (3.8)

AT, =T, -T (3.9)

El nimero Nusselt también se define en funcion del nimero Reynolds (Re) representado
por la Ecuacion (1.2), que establece la relacion entre las fuerzas inerciales y las fuerzas
viscosas presentes en un flujo y describe si el flujo es turbulento o laminar a partir de ciertos
valores criticos; cuando el intercambiador de calor tiene mejora simple de curvado se

reemplaza Re por el nimero Dean (De) definido en la Ecuacion (1.3), que resulta del

producto de Re y la raiz cuadrada del cociente de radios caracteristicos de un
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intercambiador curvado; el otro parametro tipico en funcién del cual se correlaciona Nu,
es el numero Prandtl, Ecuacion (1.4), este es larazon de difusividad del momento y térmica
y es una caracteristica propia del fluido que da una medida de la efectividad relativa del
transporte de momento y energia por difusién en las capas limite hidrodindmica y térmica
[47].

Las propiedades termo dependientes fueron halladas para el fluido externo con los
polinomios reportados por [5] usando la temperatura promedio del tubo externo como se

muestra a continuacion.

Densidad [%]

p =998.25 — 0.123161T,, — 0.00131119T,,- — 0.0000121406T;," (3.10)

Calor especifico [RQLK]

¢, = 4222.62 — 0.694932T,, + 0.00624126T,, + 0.00000829448T;," (3.11)
Conductividad térmica [ﬂ]
mK

A = 0.568733 + 0.00196461T,, — 0.00000977855T;,,~ + 0.000000012432T,," (3.12)

Viscosidad dinamica [%]

1 = 0.00166167 — 0.0000410857T,, + 0.000000464802T,,  — 0.00000000190559T,," (3.13)
donde T,, se expresa en °C.

Las incertidumbres para todas las variables fueron halladas usando las reglas para la

propagacion del error como se muestra a continuacion.

operaciones incertidumbres

g=xzxy (3.14) 8q ~ /8x% + &y? (3.15)
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q=" (3.16) 59 ~ lq| J(g;)z +(2) (2 (3.17)

(3.18) 5q ~ nlaiox (3.19)

|x|
Una explicacion mas detallada de las incertidumbres se reporta en el Anexo A.

Con los numeros Dean se cre6 una base de datos para obtener la correlacién del nimero

Nusselt por medio de regresion no lineal tipo potencial cuya funcién de ajuste es del tipo.
Y =ax"® (3.20)

No se tuvo en cuenta el nimero Prandtl ya que su variacion en las pruebas experimentales

fue menor al 5% como se muestra en la Tabla 3-1.

Tabla 3-1: Numero Prandtl en las pruebas experimentales. Elaboracién propia.

Dean Prandtl
840 5.664
1641 5.814
2420 5.929
3247 5.885

Para el caso de la correlacién de transferencia de calor la expresion fue como la Ecuacion
(3.22).

Nu = aDe* (3.21)

Una explicacion mas detallada de la técnica empleada para el desarrollo de las

correlaciones se reporta en el Anexo B.

3.2 Metodologia numérica

Mediante el banco experimental se busc6é emular la aplicacion del sistema estudiado en
una situacion comun de calefaccién de piscinas o spas con bomba de calor, en la que el

fluido caliente es refrigerante que toma energia térmica del aire atmosférico, considerado
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un reservorio de baja calidad, volviendo los sistemas de bomba de calor ambientalmente
atractivos. En la fase numérica del presente estudio se simulara otra aplicacion comun del
intercambiador de calor torsionado, es la calefaccibn de piscinas o spas empleando
colectores solares de diversas tecnologias, principalmente da placa plana o de tubos al
vacio, donde no se hace circular el agua dura a través de los colectores para alargar su
vida util y disminuir sus costos de mantenimiento, haciendo que la calefaccion se dé por
intercambio de energia térmica entre el agua de la piscina y el agua del colector en el
intercambiador estudiado, en estos sistemas se realiza intercambio de calor sensible, el
fluido frio no debe superar la temperatura de 50°C debido al material en el que se fabrica
el tubo externo del intercambiador (PVC), ya que podria experimentar termofluencia y
deformarse plasticamente. A continuacién, se describe todo el procedimiento de

simulacion del intercambiador torsionado en la aplicacion descrita.

3.2.1 Desarrollo de las geometrias

Se partié de las dimensiones del intercambiador de calor investigado por [49], que era un
intercambiador de calor con mejora simple de curvado, este se usé como referente para
evaluar la mejora asociada al torsionado adicional; primero se gener6 un intercambiador
de calor liso curvado con las dimensiones de la Tabla 3-2. En el software ANSYS
DesignModeler® con la herramienta “Sweep”se genero la geometria tubular siguiendo una

trayectoria en forma de hélice.

Tabla 3-2: Dimensiones del intercambiador de calor. Fuente [49].

Tubo interno () | Tubo externo (o)
Diametro hidraulico externo (Dh) [mm] 25.4 50.8
Diametro hélice (Dy) [mm] 762 762
Paso (P) [mm] 100 100
Vueltas de la hélice 1 1

La Figura 3-3 muestra la geometria desarrollada en ANSYS DesignModeler®; el tubo liso
helicoidal de color amarillo representa el volumen ocupado por el fluido del tubo interno,
fluido caliente, al pasar por el intercambiador de calor; el tubo liso helicoidal azul traslucido

representa el volumen ocupado por el fluido del tubo externo, fluido frio. Las cotas que se
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muestran en la Figura 3-3 son: los diametros de tubo externo (Do) e interno (D), el didmetro
de la hélice (Dy) y el paso de la hélice (P). El espesor de los tubos se omitié tal como lo
hizo [49] ya que en la simulacién no se estudié la conduccién a través de la pared, pues

esto incrementa la necesidad de capacidad del cémputo.

Figura 3-3: Intercambiador de calor modelado. Fuente propia.

Se desarrollaron cuatro geometrias con las mismas dimensiones que el intercambiador de
calor de [49]; para estas geometrias se modificé el tubo interno agregandole cuatro aletas
redondeadas con las dimensiones que se muestra en la Figura 3-4. La nueva seccién del
tubo conserva el diametro hidraulico del tubo interno, el cual fue calculado con la Ecuacién
(3.3), tal que los resultados fueran comparables. Durante el estudio se fueron aumentando
las torsiones de dicha geometria para evaluar su efecto en la transferencia de calor por

conveccion.

Figura 3-4:  Seccibn transversal del tubo del intercambiador de calor. Fuente propia.

En la Tabla 3-3 se muestran las figuras desarrolladas con la especificacion de la

modificacion implementada; el diametro hidraulico, el cual es igual para todas, y el nombre
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asignado a cada geometria. La geometria A es la geometria tomada de [49] a la cual no

se le realizaron modificaciones; a la geometria B se le modificé el tubo interno de perfil

circular al perfil descrito en la Figura 3-4, esta geometria no tiene el efecto de torsion

agregado a las demas; la geometria C ademas de la modificacion del tubo interno tiene un

efecto de torsion de una vuelta en toda la longitud; es decir que a medida que se avanza

a través del intercambiador de calor este tubo da una vuelta alrededor de la hélice

imaginaria que sigue la trayectoria del intercambiador de calor. La geometria D y E también

tienen la modificacién del tubo interno y el efecto de varias torsiones a través del

intercambiador de calor.

Tabla 3-3: Descripcion de las Geometrias desarrolladas. Fuente Propia.
Diametro hidraulico (Dh) o ]
Nombre _ Modificacion Geometrias
tubo interno [mm]
A 25.4 -
B 25.4 0 torsion
C 25.4 1 torsién
D 25.4 3 torsiones
E 25.4 5 torsiones
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3.2.2 Discretizacion del volumen

Una vez modeladas las geometrias se procedid a realizar la discretizacion del volumen o
mallado en el médulo Meshing®; supervisando como dimension significativa el valor
adimensional de la calidad ortogonal minima, el cual varia entre uno y cero, siendo el valor
de uno el que se asocia a la mejor calidad de la malla [57], y siendo 1/6 la calidad minima
aceptable [58]. En la Figura 3-5 se observa a la izquierda la malla de la geometria Ay a la
derecha la malla de las geometrias modificadas. Las mallas estan compuestas por
elementos tetraédricos y se usé un método de inflacion en las fronteras de cada dominio
(tubo interno y externo), también recomendado en las regiones donde se forman capas
limites hidrodindmicas y térmicas. La inflacion fue configurada con un espesor de 1 mm,

11 capas y tasa de crecimiento 1.1.

Figura 3-5: Mallado de la geometria A y la geometria modificada. Fuente propia.

Posteriormente se llevd a cabo el estudio de independencia de malla de la siguiente
manera: primero se buscaron los criterios de convergencia ejecutando una simulacién con
la malla inicial del modelo, y con la convergencia de error residual de 10, se monitorearon
los valores de interés como la temperatura en la salida del fluido externo y la temperatura
en la pared de transferencia de calor; se detuvo la simulacion cuando los errores residuales
habian alcanzado su valor de convergencia como se muestra en la Figura 3-6 izquierda.
También se revisé que las temperaturas de interés fueran constantes en las ultimas 50
iteraciones como se muestra en la Figura 3-6 derecha. Una vez obtenidos los criterios de
convergencia, se procedié a realizar el estudio de independencia de malla como se
muestra en la Figura 3-7. Donde se refinaron las mallas de cada geometria para obtener

celdas mas finas en ambos dominios (tubo interno y externo), y se ejecutaron simulaciones
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con cada malla hasta que el porcentaje de diferencia calculado con la Ecuacion (3.22) entre
resultado del nimero Nusselt de la Gltima malla y el Nusselt de la malla anterior fuera

menor a 1%.

X -
%diferencia = 100% (322)
Xl

donde x, es el NU de la malla con mayor niimero de elementos y x, es el NU de la malla

anterior.

Figura 3-6:  Grafica para eleccion del criterio de convergencia. Fuente propia.
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Para reducir los tiempos de cédmputo se seleccionaron, en cada geometria, las mallas con
menos elementos y con un porcentaje de diferencia menor del 1% con respecto a la ultima

malla simulada.

En la Tabla 3-4 se presenta el nimero de elementos de la malla seleccionada para cada
geometria desarrollada. Con las mallas seleccionadas se realizaron las simulaciones para
estudiar el numero Nusselt variando el nimero Dean, tal como se describe en el apartado
3.2.3.
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Figura 3-7:  Estudio de independencia de malla. Fuente propia.
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Tabla 3-4: Numero de elementos de las mallas seleccionadas para cada geometria.

Fuente propia.

Geometria | Numero de elementos x 108
A 39.7
B 39.5
C 40.7
D 52.9
E 57.5

3.2.3 Simulacién numérica

En el estudio numérico se pretendia correlacionar la transferencia de calor caracterizada
por el nimero Nusselt, con variaciones en la geometria del intercambiador torsionado tal
como se han descrito anteriormente, evaluando el efecto de la torsién, pero es bien sabido
que la razén de flujo a través de los intercambiadores afecta su capacidad de transferir
calor y cambia el régimen de flujo [8], esta se caracteriza con parametros para el nimero
de Reynolds, o el nimero de Dean recomendado como caracteristica de flujo a través de
tubos curvados, por tal motivo también se correlaciona en nimero Nusselt con dichos
parametros; por lo anterior en el software ANSYS CFX® se simularon diferentes
velocidades de entrada para el tubo externo del intercambiador, dejando fija la velocidad

de entrada del tubo interno. En la Tabla 3-5 se muestran los intervalos para la velocidad y
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los valores de temperatura de entrada del fluido interno y externo, estas fueron las
condiciones de frontera configuradas en el solver CFD. Tanto para el fluido interno y

externo la velocidad de entrada fue uniforme sobre el area de seccién transversal.

Tabla 3-5: Condiciones de frontera para el intercambiador de calor. Fuente propia.

Fluido externo | Fluido interno
Fluido Agua liquida | Agua liquida
Temperatura (°C) 27 80
Velocidad (m/s) 0.3-0.5 0.073
NUumero Reynolds 24000-33000 5400
Numero Dean 4000-6500 1000

En la Figura 3-8 se muestra la configuracién de las condiciones de frontera: se configuro
la pared externa del dominio como una pared adiabatica, o sea que no interactla
térmicamente con el exterior del intercambiador de calor; la entrada del fluido externo se
configurd con una temperatura homogénea constante, con velocidad variable en el rango
descrito; la entrada del fluido interno se configuré con una temperatura homogénea
constante, con una velocidad constante igualmente; las salidas de los fluidos interno y
externo se configuraron como una salida abierta a presion atmosférica, lo que se conoce
como una descarga libre; en la mayoria de los estudios reportados, la frontera donde se
produce la transferencia de calor es configurada como una pared con temperatura
constante o con flujo de calor constante, condiciones de Dirichlet 0 Neumann,
respectivamente [49], [59]; para tener una aproximacion mas realistica, en este estudio se
evaluaron los dos flujos a través del intercambiador y se consideré flujo de calor
conservativo a través de la pared que separa los fluidos como condicion de frontera en la
interfaz para ambos; aun asi, cuando la pared del tubo es delgada y la conductividad
térmica del material del mismo es alta, la resistencia térmica de dicho tubo es despreciable
[8] , lo que permite omitir el tubo que se interpone entre los fluidos para ahorrar recursos
computacionales ademas, Kumar et al. en [49] no reporta el espesor del tubo, razones por
las cuales no se tuvo en cuenta para el presente estudio; asimismo, por ser simulacién en
estado estable se supone que la temperatura de las paredes del tubo interno que estan en
contacto con cada fluido ya se estabilizaron y no cambian con el tiempo. Por ultimo, el

intercambiador se simulé a contraflujo.
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Ademas de la configuracién de las condiciones de frontera se seleccionaron las ecuaciones
de continuidad, momentum, y energia y el modelo de turbulencia k-¢ estandar, que
describen los fendmenos que experimentan los fluidos. Una descripcion del modelo de
turbulencia se presentd en el apartado 2. ANSYS CFX® utiliza un método de solucion
acoplada, que resuelve simultaneamente las ecuaciones hidrodinamicas (para
continuidad, momentum y presién) como un sistema matricial Unico. Esta solucion utiliza
una discretizacion totalmente implicita de las ecuaciones que relaciona directamente las
dependencias lineales al incluir multiples expresiones en el mismo sistema de matriz. Para
problemas de estado estacionario, el paso de tiempo se comporta como un "pardmetro de
aceleracién", para guiar las soluciones aproximadas de una manera fisica a una solucién
de estado estacionario, esto reduce el numero de iteraciones requeridas para la

convergencia.

Figura 3-8: Condiciones de frontera para el intercambiador de calor. Fuente propia.
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Para el modelo de ecuaciones fue necesario ajustar las propiedades del fluido que son
dependientes de la temperatura, debido a que éstas son cambiantes al interior del
intercambiador, esto permite mayor similitud con el fenémeno real, y es un valor agregado
del presente estudio. Para facilitar el ajuste de las propiedades, se ingresaron los
polinomios de propiedades termodependientes al software. De acuerdo a Zachér en [5] las
propiedades de los fluidos pueden ser calculadas a partir de los polinomios representados

en las Ecuaciones (3.10) a (3.13), para: densidad (p), conductividad térmica (),

viscosidad dindmica (u) y calor especifico (cp).

En resumen, el modelo numérico desarrollado tiene las siguientes consideraciones para la

ejecucion de las simulaciones:
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= Se considero el sistema en estado estacionario.

= El modelo de turbulencia elegido fue el modelo k-¢ estandar altamente usado en la
industria por su precision y economia.

= No se consider¢ la transferencia de calor del sistema al medio ambiente asumiendo
pared adiabética, es decir, un aislamiento del intercambiador de calor.

» Las entradas del fluido externo e interno se configuraron con temperatura
homogénea constante. Igualmente, los flujos de entrada de los fluidos interno y
externo se configuraron con velocidad constante uniforme.

» Las propiedades del flujo son una funcion de la temperatura calculada en cada
punto de la discretizacion mediante polinomios experimentales empleados en la
literatura.

= Se considero la salida de los fluidos al medio ambiente a presion atmosférica, o
descarga libre.

= Se asumié un flujo de calor conservativo en la pared interna que separa los fluidos
como condiciébn de frontera para ambos fluidos, sin establecer valores de
temperatura ni flujo de calor, estos son calculados por el programa durante la

simulacion.

Se parametrizaron los resultados de interés como el nimero Nusselt y Dean, calculados
con las Ecuaciones (1.1) y (1.3) para obtener estos niumeros como resultado en cada
simulaciéon. Las simulaciones fueron ejecutadas en una particion de un HPC (High
Performance Computer) de 16 nlcleos de procesamiento y 256 GB de RAM, del

Laboratorio de Simulacién, Modelamiento y Prototipos del ITM.

Figura 3-9: Planos de corte para los contornos de velocidad y temperatura del flujo

externo. Fuente propia.

Entrada
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Los resultados numéricos para la geometria A fueron validados comparandolos con los
resultados reportados por Kumar en [49] usando la Ecuacién (3.22) obteniendo un valor
menor 10% como porcentaje de diferencia. En la Figura 3-9 se presentan los planos de
corte donde fueron tomados los contornos de temperatura y velocidad para los
intercambiadores de calor simulados. La entrada de cada fluido se encuentra ubicada a 0°
a partir de ahi los planos fueron tomados a 30°, 60°, 90° 180°, 270° y 360°, esto permitid
estudiar el desarrollo de flujo.

El Reynolds critico para tubos en helicoidales propuesto por Ito en [60] proporciona un
limite para identificar la transicién de flujo laminar a turbulento (Ecuacién (3.23)) en el
intervalo de 0.0005 < 6 < 0.2.

Re, = 2000(1 + 13.25%6) (3.23)

donde la curvatura esta definida por:

Dy
6= D (3.24)
Srinivasan et al. estudiaron en [61] la transicién basados en mediciones del coeficiente de
fricciébn y propusieron la correlacién para el numero de Reynolds critico en tubos curvados
(Ecuacion (3.25)) en el intervalo de 0.0097 < § < 0.135.

Re, = 2100(1 + 12v5) (3.25)

Cioncolini y Santini proponen una correlacién para el nimero de Reynolds critico (Ecuacién
(3.26)) en el intervalo de curvaturas 0.0027 < § < 0.143. Los autores hallaron un buen
acuerdo con la correlacion propuesta por Ito en [60] tanto en el flujo laminar como en el

turbulento.

Re, = 30000547 (3.26)

Por otro lado, hay interés en la caida de presion asociada con el flujo a través del

intercambiador de calor. Esto se debe a que la potencia que se requiere para impulsar el
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fluido implica un gasto de operacion que es directamente proporcional a la caida de
presién, por lo cual es necesario determinar el factor de friccibn de Darcy-Weisbach
(Ecuacion (3.27)).

2ApD
f==G (3.27)

donde Ap es la caida de presion y | la longitud del intercambiador de calor.

Finalmente, se realiz6 la correlacion entre el nimero Nusselt en funcion del nimero Dean
y el pardmetro geométrico que caracteriza el torsionado del intercambiador, quedando de
la siguiente forma: Con el pardmetro geométrico del nimero de torsiones (G) y el nimero
Dean para cada velocidad se cre6 una nube de datos, con esta se procedié a obtener la
correlacion para el numero Nusselt por medio de regresion no lineal multiple tipo potencial

segun la Ecuacion (3.28)

Nu = aDe*G”Y (3.28)

Una explicacibn mas detallada de la técnica empleada para el desarrollo de las

correlaciones se reporta en el Anexo B.



4.Resultados

4.1 Resultados experimentales

Se evalué el efecto de la variaciébn del nimero Dean en el nimero Nusselt para el
intercambiador de calor. La Figura 4-1 muestra la grafica del nimero Nusselt para el tubo
externo versus el nimero Dean. En el eje horizontal se encuentra el nimero Dean
calculado con la Ecuacion (1.3) y el eje vertical es el nimero Nusselt calculado con la
Ecuacion (3.1). En la figura se puede ver que el numero Nusselt aumenta con el incremento
del nimero Dean. Esto se debe a que al aumentar el flujo aumenta la turbulencia y esto
aumenta el contacto de las particulas de agua entre ellas y con las paredes o areas de
transferencia, lo que aumenta el intercambio de calor por conveccién. Considerando la
propagacion del error asociado al procedimiento de medida y a la precision de los
instrumentos, la incertidumbre maxima para el nimero de Nusselt y el nimero de Dean,
se ha estimado, en 10 % y 0.3 % respectivamente. Se compararon los resultados
experimentales con los reportados por Pan et al en [55] que estudi6 un intercambiador de
calor liso curvado helicoidalmente. Pan us6 un intercambiador de calor con un didmetro de
tubo de 3 mm, un didmetro de hélice de 103 mm, un paso de hélice de 22 mm y una vuelta
de hélice; este intercambiador fue evaluado en régimen laminar, experimentaron con un
solo flujo, y modelaron el intercambiador con temperatura constante en la pared. Pan et al.
usan numeros adimensionales para caracterizar el flujo del intercambiador de calor. Los
nameros adimensionales son relaciones de parametros fisicos que sirven para caracterizar
un sistema y generalizar un problema. Usando nimeros adimensionales se puede
comparar los sistemas analizados y describir los parametros dimensionales que son
necesarios cambiar para alcanzar el resultado deseado del sistema estudiado [62], dada
la normalizacion que se logra con el uso de dichos numeros es posible comparar los
resultados obtenidos con sistemas que presentan diferencias en las geometrias o

condiciones de operacion.
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En la Figura 4-1 se muestra un aumento del 284, 218, 180, y 155% en el nimero Nusselt
para el régimen de flujo laminar con nimeros Dean de 840, 1641, 2420 y 3247. Este
aumento se debe a las protusiones torsionadas del tubo interno, las cuales incrementan la
mezcla del fluido generando movimiento de remolino, incrementando asi la transferencia

de calor por conveccion que es directamente proporcional al nimero Nusselt.

Figura4-1: Curva experimental del nimero Nusselt versus nimero Reynolds en el

intercambiador de calor Turbotec®. Fuente propia.
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En la Figura 4-2 se muestra el coeficiente global de transferencia de calor para el tubo
externo versus el niumero Dean. En el eje horizontal se encuentra el nimero Dean
calculado con la Ecuacion (1.3) y el eje vertical es el coeficiente global de transferencia de
calor hallado con la Ecuacion (3.5). En la figura se puede ver que el coeficiente global de
transferencia de calor aumenta con el incremento del nimero Dean. Esto se debe a que al
aumentar el nimero Dean la turbulencia es mayor y esto aumenta la transferencia de calor
por conveccion, como se discutié anteriormente. No se considerd el error asociado al
procedimiento de medida y a la precision de los instrumentos, debido a que este fue menor

al 1% para el coeficiente global de transferencia de calor y el nimero Dean.

Se compararon los resultados experimentales con los reportados por Kumar en [49] que
estudié un intercambiador de calor liso curvado helicoidalmente, con diametro del tubo
interno de 25.4 mm, el diametro del tubo externo es de 50.8 mm, el diametro de la hélice

de 762 mm, el paso de la hélice de 100 mm y el nUmero de vueltas total del intercambiador
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es 4. Aunque Kumar et al estudié el intercambiador en un rango de nimeros de Dean
propios de flujo turbulento, mientras la experimentacién del presente estudio se dio en
régimen de flujo laminar, aun asi, se estima un aumento del 215% aproximadamente en el
coeficiente global de transferencia de calor, este aumento puede obedecer al torsionado

del tubo interno.

Figura 4-2: Curva experimental del nimero coeficiente global de transferencia de calor

versus numero Dean en el intercambiador de calor Turbotec®. Fuente propia.
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Se desarrollaron seis correlaciones para el nimero de Nusselt en funcién del numero de
Dean para configuracion en contraflujo (Ecuacion (4.1)-(4.6)), para el nimero Dean en el
intervalo de 840 a 3250, flujo laminar; se hall6 el coeficiente de determinacion (R?) para
establecer la confiabilidad de los modelos de correlacion, todos los coeficiente fueron
mayores de 0.8641 mostrando una buena calidad para el modelo y futuras predicciones
del nimero de Nusselt dentro del intervalo de nimeros de Dean evaluado. Se corrobora
gue el aumento del numero de Dean conlleva a un aumento en el nimero de Nusselt al

ver los valores positivos del coeficiente y el exponente de la correlacion potencial.

Nu = 24.64De%1457

Potencial (4.1
R2 = 0.9666
_ Nu = 62.746e8E-05De
Exponencial (4.2)
Rz =0.8641
_ Nu = 0.0056De + 62.311
Lineal (4.3)

R2=0.8795
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Nu = 10.446In(De) — 4.6276

Logaritmica (4.4)
R2=0.9744

Polinomio 2 Nu = —3E — 06De? + 0.0169De + 53.022 4.5)

grado R2 =0.9901 '

Polinomio 3*  Nu = 2E — 09De® — 1E — 05De? + 0.0344De + 43.878 A
grado Rz2=1 (4.6)
De las correlaciones desarrolladas la Ecuacion (4.6), es la que muestra una mayor
confiabilidad en los datos en el rango de Dean evaluado, sin embargo, las correlaciones
(4.3)-(4.6) no son las adecuadas para describir el comportamiento del intercambiador de
calor. Para estas ecuaciones el ultimo término indica el valor del nimero Nusselt para un
namero Dean igual a cero. En la ecuacion (4.2) al estar el nUmero Dean en el exponente
cuando este sea cero el numero Nusselt sera igual a uno. Estas ecuaciones no tendrian
un significado légico ya que el niumero Nusselt indica que hay transferencia de calor por
conveccion y para que esto suceda es necesario que el nimero Dean sea mayor de cero
ya que este indica la velocidad a la que se desplaza el fluido y si no hay desplazamiento
del fluido no puede haber transferencia de calor por conveccion. La ecuacion (4.1) es la
Unico que pueden describir adecuadamente el comportamiento del intercambiador en

cualquier intervalo del numero Dean.

4.2 Resultados numeéricos

Se llevo a cabo el estudio numérico para el fluido interno y externo de las cinco geometrias
del intercambiador de calor. Todas las simulaciones se realizaron con De = 1000 para el
fluido interno y el De del fluido externo se vario entre 4000 y 6500. Se graficaron los campos
de velocidad y temperatura del fluido interno y externo, para un De = 4411 en el fluido
externo, en la Figura 4-3 se muestran los campos de velocidad para el fluido interno de las
cinco geometrias del intercambiador de calor, en ella las geometrias estan ordenadas por
filas mostrandose en la fila A los campos de la geometria de tubo liso, en la fila B los
campos de la geometria modificada pero sin torsion, en lafila C los campos para una vuelta
de torsién, en la fila D los campos para tres vueltas y en la fila E los campos para cinco
vueltas de torsién. En las columnas se reportan las diferentes secciones donde fueron
tomados los campos de velocidad (30°, 60°, 90°, 180°, 270° y 360°). El arco ubicado a la
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izquierda de cada campo indica el exterior del intercambiador de calor y las leyendas a la
derecha indican el intervalo de velocidad para cada geometria, siendo el color rojo para

mayor velocidad y el color azul para menor velocidad.

Figura 4-3: Campos de velocidad para los fluidos internos de los cinco intercambiadores
de calor con De = 1000 para el tubo interno y con De = 4411 para el tubo externo. Fuente

propia.
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Con respecto a la Figura 4-3, para la geometria A, el campo de velocidad varia hasta los
90°, después los 180° los campos de velocidad no muestran un cambio en sus contornos,
este comportamiento es similar al reportado por [49]. Para las geometrias B, C, D y E hasta
los 90° se aprecia una variacion en los campos de velocidad, pero desde los 180° se
observan pequefas variaciones en los campos, formandose patrones, lo que da la idea de
un flujo completamente desarrollado, esta idea se afirmara mas adelante. En las
geometrias A, B, C y D la maxima velocidad se halla hacia el exterior del intercambiador

de calor, esto se debe al efecto de la fuerza centrifuga originada por la curvatura del
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intercambiador de calor, lo cual genera los flujos secundarios. Estos flujos se representan
por los contornos de cada campo, los cuales generan una trayectoria helicoidal a través
del tubo curvado como lo describe [9]. En la geometria D y E desde los 180° los campos
de velocidad tienen un comportamiento similar pero alin no se genera un patrén, este
comportamiento se debe al efecto de la torsion a lo largo del tubo, el cual es mayor para
la geometria E, mostrando la combinacién de efectos del curvado y la torsion con flujos
secundarios que se ven afectador por el efecto de remolinos.

Figura4-4: Campos de temperatura para los fluidos internos de los cinco
intercambiadores de calor con De = 1000 para el tubo interno y con De = 4411 para el tubo

externo. Fuente propia.
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En la Figura 4-4 se muestran los campos de temperatura para el fluido interno de las cinco
geometrias del intercambiador de calor. Las geometrias estan ordenadas de tal manera
gue las filas coinciden con la Figura 4-3, igualmente con las columnas. Las leyendas a la
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derecha indican el intervalo de temperatura para cada geometria, siendo el color rojo para
mayor temperatura y el color azul para menor temperatura. Para la geometria A, el campo
de temperatura varia hasta los 90°, después los 180° los campos de temperatura no
muestran un cambio en sus contornos, este comportamiento es similar a los resultados

reportados por [49].

Con respecto a la Figura 4-4, para las geometrias B, C, D y E hasta los 90° se aprecia una
variacion en los campos de temperatura, a partir de 180° se observan pequefias
variaciones en los campos, mostrando la formacion de patrones de los contornos a partir
de los 180°, similares a los de la Figura 4-3, corroborando nuevamente la idea de flujo
completamente desarrollado. En las geometrias A, B, C y D la maxima temperatura se
halla hacia el exterior del intercambiador de calor, esto se debe a que en el centro de las
hélices formadas por los flujos secundarios el fluido no se mezcla, por lo tanto, no se
transfiere calor hacia el resto del fluido. También por el movimiento del fluido en forma de
hélice se produce un mayor contacto entre las particulas lo que aumenta la transferencia
de calor por conveccidn, esto se puede ver en la pérdida de temperatura que cada vez es
menor a medida que avanza por el intercambiador de calor. En la geometria D y E desde
los 180° los campos de temperatura tienen un comportamiento similar pero aiun no se
genera un patrén. Este comportamiento se debe al efecto de la torsién a lo largo del tubo,

el cual es mayor para la geometria E.

En la Figura 4-5 se muestran los campos de velocidad para el fluido externo de las cinco
geometrias del intercambiador de calor. Las geometrias estan ordenadas por filas y
columnas tal como en las Figuras anteriores, pero como el intercambiador de calor se
encuentra a contraflujo los cortes del fluido interno no coincidiran con los del fluido externo
excepto en el corte de 180°. Para la geometria A, el campo de velocidad varia hasta los
90°, después de los 180° los campos de velocidad no muestran un cambio en sus
contornos, estos contornos son similares a los reportados por [49]. Para las geometrias B,
C, Dy E se tarda en apreciarse un patréon en los campos de velocidad, solo desde los 270°
se observan pequefias variaciones en los campos, pero esto no es suficiente para afirmar
gue hay un desarrollo de flujo. En la geometria A se forman patrones de los contornos a
partir de los 180°, lo que demuestra un desarrollo total del flujo. En las geometrias B-E los
flujos secundarios se encuentran mas turbulentos, lo cual beneficia la transferencia de

calor. Es posible que con un intercambiador de calor mas largo se note un patron mas
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pronunciado en los campos de velocidad, pero la comparacién de los resultados no seria

concordante con [49] quien solo estudio una vuelta del intercambiador de calor.

Figura 4-5: Campos de velocidad para los fluidos externos de los cinco
intercambiadores de calor con De = 1000 para el tubo interno y con De = 4411 para el tubo

externo. Fuente propia.
30° 60° 90° 180° 270° 360° Velocidad [m/s]

En la Figura 4-6 se muestran los campos de temperatura para el fluido externo de las cinco
geometrias del intercambiador de calor. Las geometrias estan ordenadas de tal manera
gue desde la fila A-E se muestra las mismas geometrias que la Figura 4-5, igualmente en
las columnas. Para la geometria A, el campo de temperatura no varia mucho hasta los 90°,
después los 180° los campos de temperatura muestran un cambio en sus contornos, este
comportamiento es similar a los resultados reportados por [49]. Para las geometrias B, C,
D y E hasta los 90° se aprecia una variacion en los campos de temperatura, a partir de

180° se observan pequefas variaciones en los campos mostrando un patron. En todas las
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geometrias la temperatura aumenta de forma uniforme siendo la temperatura casi igual en
la mayoria del area de la seccion, esto se debe a la forma en que se desplazan las
particulas del fluido que cubren casi toda el area de esta seccibn como se muestra en la
Figura 4-5. A 360° puede verse una distribucién de temperatura cada vez mas homogénea
a medida que aumenta el torsionado, y dicha temperatura es cada vez mayor, lo que da la

idea de que la transferencia de calor por conveccion debe ser mayor.

Figura4-6: Campos de temperatura para los fluidos externos de los cinco
intercambiadores de calor con De = 1000 para el tubo interno y con De = 4411 para el tubo

externo. Fuente propia.
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La Figura 4-7 muestra la grafica del nimero Nusselt para el tubo externo versus el nimero
Dean. En el eje horizontal se encuentra el nimero Dean calculado con la Ecuacion (1.3),
el eje vertical es el numero Nusselt calculado con la Ecuacion (3.1). Los cuadrados rellenos
de color azul son los resultados numéricos de [49]; los cuadrados de borde rojo son los

resultados experimentales de [49], en la Figura 4-7 se puede ver que el numero Nusselt
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aumenta con el incremento del nUmero Dean para todas las geometrias, esto se debe a
gue al aumentar el niumero Dean la turbulencia es mayor y esto aumenta en contacto de
las particulas de agua entre ellas y con las paredes calientes lo que aumenta la

transferencia de calor por conveccién.

Se usaron los resultados numéricos y experimentales de [49] para validar los resultados
obtenidos de la geometria A. Con la Ecuacién (3.22) se calcul6 el error entre los resultados
del numero Nusselt de cada punto de la geometria A; con los resultados del nimero
Nusselt de cada punto, numéricos y experimentales de [49]; encontrando un error entre el
1.5-8.0 %y 0.3 - 9.5 % respectivamente. Al ser el error de la validacion menor al 10% se
indica que la metodologia de simulacion propuesta es correcta para las demas
simulaciones. Comparando los resultados del numero Nusselt de cada punto de las
geometrias B-E con los resultados del numero Nusselt de cada punto de la geometria A,

se encontrd con la Ecuacion (3.22) el porcentaje de aumento del nimero Nusselt.

Figura4-7: Numero Nusselt versus numero Dean para el flujo externo del

intercambiador, con De = 1000 para el tubo interno. Fuente propia.
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En la geometria B el nUmero Nusselt aumenta entre 25.4% y 30.7%. Aunque el diametro
hidraulico del tubo interno es igual para las dos geometrias, el aumento de la transferencia
de calor de la geometria B se debe al aumento del area de la transferencia de calor, cuando
aumenta el area de la transferencia el flujo de calor es mayor y esto lleva al aumento de la

transferencia de calor. Para la geometria C el aumento del nimero de Nusselt se da entre
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25.7% y 34.2%, el area de transferencia de calor es igual que de la geometria B. El
aumento de la transferencia de calor de la geometria C se debe al efecto del torsionado
agregado a la geometria C. El aumento promedio del nimero Nusselt de la geometria C
respecto a B es menor del 4%, por lo tanto, agregar el efecto de una vuelta de torsion no
tiene efectos significativos en la trasferencia de calor. La geometria D aumenta entre 30.5%
y 35.8%, el aumento de la transferencia de calor de la geometria D se debe al efecto del
torsionado agregado que es mayor al de la geometria C, sin embargo, el aumento
promedio del nimero Nusselt es un 5% mayor al de la geometria B, el cual tampoco es un
aumento significativo en la trasferencia de calor. Por ultimo, para la geometria E el aumento
del nimero Nusselt esta entre el 43.8% y 48.2%, el aumento de la transferencia de calor
se debe al efecto del torsionado que es mas acentuado que en las otras geometrias, este
efecto de torsion favorece el contacto de las particulas de agua permitiendo que entre ellas

se transfieran el calor de una forma mas eficiente por el efecto de remolino.

Con la Ecuacién (3.5) se hall6 el coeficiente global de transferencia de calor para el tubo
externo de las geometrias A-E y se compard en la Figura 4-8. En el eje horizontal se
muestra el nimero Dean y en el eje vertical el coeficiente global de transferencia de calor
del tubo externo. Se puede ver para todos los casos, que el coeficiente global de
transferencia de calor aumenta con el incremento del numero Dean de manera similar a
[49]. También se muestra que el coeficiente global de transferencia de calor aumenta al

aumentar el nimero de torsiones que se aplico a las geometrias C-E.

Figura 4-8: Coeficiente global de transferencia de calor para el tubo externos versus

namero Dean con De = 1000 para el tubo interno. Fuente propia.
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Las Figura 4-9 y Figura 4-10 muestran comparaciones entre el campo de velocidad
(proyeccién tangencial del vector velocidad) a los 270° del presente estudio y los resultados
reportados por Zachar en [5], en la primera columna de la Figura 4-9 estan los resultados
de Zachéar para un tubo liso y para un tubo con corrugaciones helicoidales, los vectores
de velocidad de Zachér se presentan con un numero Dean de 1120, y los del tubo interno
del presente estudio con Dean de 1000 en la Figura 4-9 y el tubo externo se presenta con
un Dean de 4411 en la Figura 4-10. En ambas figuras el lado izquierdo indica la pared
exterior del intercambiador de calor y el lado derecho indica el interior. Se observa que,
para el tubo corrugado de Zachar la cantidad de flujos secundarios es mas notoria, esto se
debe a las bajas velocidades asociadas al régimen laminar en sus estudios, donde adn
predominan los efectos de las fuerzas centrifugas causadas por el curvado del tubo. En la
geometria E de la Figura 4-10 se observa una tendencia a formar remolinos masivos mas
completos que en las demas geometrias (A-D), este movimiento adicional es aumentado
en funcion del nimero de torsiones, indicando que al aumentarlas se hace mas notorio su
efecto, predominando sobre los flujos secundarios asociados a la curvatura del tubo,
mostrando mas remolinos, los cuales aumentan aun mas la mezcla del fluido, lo que es

importante para mejorar la tasa de transferencia de calor por conveccion.

Figura 4-9: Vectores de velocidad del flujo interno proyectados tangencialmente. Fuente

propia.

Velocidad
[m/s]

§0.032 =04080
0.024 0.072
0.016 0.065
0.008 0.058

IO'OOO 0.050

§0.203

0.080
0.153 I

0.072
0.102 0.065
0.051 / 0.058
0.000 r 0.050

Zachar 2010 [5] B D

I0.080
0.072
0.065
0.058
0.050



Capitulo 4 53

Figura 4-10: Vectores de velocidad del flujo externo proyectados tangencialmente.

Fuente propia.
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En la Figura 4-11 se puede apreciar el desarrollo del nimero de Nusselt promediado en
diferentes ubicaciones a través del intercambiador de calor, estas simulaciones fueron
llevadas a cabo en un Dean de 4411, se observa una disminucion del nimero de Nusselt
a través del intercambiador de calor hasta los 270°, a partir de ahi la variacién del nimero
Nusselt es menor del 10%, lo cual muestra que el numero Nusselt se desarrolla al final de
la primera vuelta del intercambiador de calor. Un comportamiento similar fue encontrado
por Zachar [5] mostrando al final de la primer vuelta el comienzo de un comportamiento
oscilatorio en el numero Nusselt, este comportamiento oscilatorio es mas fuerte en la
geometria con 5 torsiones (Geometria E) que en el intercambiador curvado liso (Geometria
A), esto se debe al flujo masivo en remolino provocado por las torsiones acentuadas en la
geometria E, el cual predomina sobre los flujos secundarios causados por la mejora simple

de curvado.
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Figura 4-11: Desarrollo del nimero Nusselt a través de los intercambiadores de calor.

Fuente propia.
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La Figura 4-12 muestra el factor de friccion promedio de Darcy en funcion del nimero
Dean, donde se observa una disminucién del factor de friccion a medida que aumenta el
ndamero Dean. Al modificar la geometria B a la geometria C se increment6 el factor de
friccion un 0.4%. La reduccién del factor de friccion indica una reduccion en la caida de
presion ya que estas son directamente proporcionales. Esta reduccién se puede deber al
aumento del area transversal que es mayor en las geometrias modificadas que la del tubo
liso circular. A medida que se aumentan las torsiones del tubo (geometrias D y E) el factor
de friccién sigue aumentando un 6 y 17% para la geometria D y E respectivamente,
mostrando que el incremento en las torsiones dificulta el paso del fluido a través del
intercambiador. Seria interesante observar el comportamiento del factor de friccion
cambiando el sentido de giro de las torsiones ya que estds observandolas
perpendicularmente a la entrada del fluido se encuentra en sentido horario, y la curva
helicoidal del intercambiador de calor se encuentra en sentido antihorario, lo cual hace que

los efectos del curvado y del torsionado sean contrarios.
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Figura 4-12: Factor de friccion vs numero Dean de los intercambiadores de calor. Fuente

propia.
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Por ultimo, al presentar la correlacion entre Nusselt y Dean y el pardmetro del torsionado,
Ecuacion (4.7), se corrobora que el aumento del caudal y el nimero de torsiones conlleva

a un aumento en la transferencia de calor al ver los valores positivos del coeficiente y el

exponente de la correlacion potencial. EI R? (coeficiente de determinacion corregido)

present6 un valor de 0,8868.

Nu = 28.88De%%%55G%9625 40rq 4411 < De < 6034 (4.7)

4.3 Modelos de correlacion

En la Figura 4-13 se resumen los resultados del presente estudio, experimentales en flujo
laminar y numéricos en flujo turbulento de la geometria con mayor cantidad de torsiones
gue es la mas similar al intercambiador de calor con tubo tipo tubo torsionado Turbotec®
(Geometria E). Al tratarse de diferentes regimenes de flujo y geometrias diferentes ya que
no se conoce la geometria exacta del intercambiador de calor experimental, fue necesario
el uso de un eje secundario para mostrar los resultados juntos, pues los valores de Nusselt
en régimen laminar para el intercambiador experimental son muy bajos, lo que indica que
no resulta provechoso usar el intercambiador de calor de doble mejora pasiva en estos
regimenes. Aun asi en los dos regimenes laminar y turbulento, el intercambiador con tubo

torsionado muestra una transferencia de calor mayor que los intercambiadores helicoidales
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de [49],[63],[64]. Mientras el intercambiador numérico en régimen turbulento, su uso queda
justificado con este estudio al mostrar el valor que alcanzan los nimeros de Nusselt con la
geometria de alta cantidad de torsiones. Ya se discutié la causa del incremento en la
transferencia de calor asociada al curvado como mejora pasiva simple y al torsionado como
segunda mejora pasiva, debido a que estos factores geométricos logran aumentar la
permanencia de las particulas del fluido al intercambiador del calor y su interaccién con las
paredes y entre ellas.

Figura 4-13: Namero Nusselt vs numero Dean de los intercambiadores de calor. Fuente

propia.
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5.Conclusiones y recomendaciones

5.1 Conclusiones

El objetivo de este estudio fue obtener un modelo de correlacién para el nUmero Nusselt
en intercambiadores de calor con tubo tipo Turbotec®, es decir con doble mejora pasiva
por curvado y torsionado. Se realizaron pruebas experimentales en un modelo fisico, con
configuracién en contraflujo y en régimen de flujo laminar. Ademas, utilizando el paquete
comercial de dinamica de fluidos computacional Ansys CFX® se evalud un intercambiador
de calor curvado y torsionado en contraflujo, similar al intercambiador tipo Turbotec®. En
el trabajo numérico se llevé a cabo con una mejora progresiva de la geometria agregando
la doble mejora pasiva y se evalué en régimen turbulento. Los experimentos y las
simulaciones se realizaron usando diferentes tasas de flujo en el tubo externo, en el tubo

interno el flujo se mantuvo constante.

Se compararon los resultados experimentales para el coeficiente global de transferencia
de calor y el nimero Nusselt con los resultados reportados por Kumar et al. en [49] y Pan
et al. en [55] respectivamente. Ambos autores estudiaron un intercambiador de calor
helicoidal, se observé un aumento por encima del 200% en la transferencia de calor con
respecto al referente Pan quien para un Reynolds de 2400 tiene un Nusselt de 42 en un
intercambiador con mejora simple y para el presente estudio experimental en un Reynolds
similar se obtuvo un Nusselt de 77 para un intercambiador con mejora doble. Se evidencia
el aumento en la transferencia de calor para el intercambiador de calor con doble mejora
pasiva en comparacion con la mejora pasiva simple en régimen laminar. Se obtuvo la
correlacion del nudmero Nusselt (Ecuacion (4.1)) para el intercambiador de calor
experimental en el rango de 840 a 3247 para un numero Dean laminar. Para esta
correlacion no se tuvo en cuenta el nimero Prandtl ya que su variacién fue menor al 5%
por haber realizado todos los experimentos con el mismo fluido y un aumento de la

temperatura promedio muy bajo; y este no influiria en la variacion del nimero Nusselt. Las
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pruebas para caudales mas altos no se lograron ejecutar ya que el disefio del circuito frio
no resulté apropiado para el intercambiador de calor instalado, tiene muy poca agua y no
tiene la capacidad de bombeo suficiente. Los tanques no tienen la capacidad de volumen
suficiente para que se alcance el estado estable, es decir antes de alcanzar el estado
estable el tanque que alimenta al intercambiador de calor queda vacio, lo que impide
continuar con la experimentacion. Para poder realizar pruebas experimentales con los dos
tanques es necesario instalar un intercambiador de calor que enfrié el agua una vez que

salga del intercambiador de calor puesto a prueba.

La validacion del modelo numérico se realiz6 con los resultados del nimero Nusselt
experimental reportado en [49], con una diferencia menor al 10% mostrando un buen ajuste
para la geometria A en las simulaciones ejecutadas. El tubo liso interno fue modificado
para obtener un tubo torsionado tipo Turbotec®, a este se le modificoé el nUmero de
torsiones y se hall6 el numero Nusselt comparandolo con las demas geometrias. El tamafio
del tubo externo fue el mismo para todas las geometrias. El nimero Nusselt fue mas
sensible al cambio del area transversal del tubo interno que al aumento del nimero de
torsiones. Mostrando un aumento del 29% de la geometria “A” hacia la “B” esto es el
aumento de un Nusselt de 400 a 527 en un Dean de 5340 y un aumento del 14% de la
geometria “B” a la “E” un aumento de un Nusselt de 527 a 589 en un Dean de 5340. Esto
se atribuye al aumento del area de transferencia de calor lo cual reduce la resistencia
térmica del fluido. Al igual que el nimero Nusselt, el factor de friccion fue muy sensible al
cambio del numero de torsiones. Mostrando un aumento del 17% de la geometria “B” a la

“E” mostrando un aumento en el factor de friccion de 0.019 a 0.022 en un Dean de 5340.

Los resultados experimentales en flujo laminar se correlacionaron (Ecuacion (4.1)) con el
numero Dean, y durante el estudio numérico se tuvo en cuenta, adicionalmente, la torsién
del tubo interno, en este estudio se obtuvo la correlacion (Ecuacion (4.7)) para el nimero
Dean en unrango de 4411 — 6034 y entre 1y 5 torsiones. Modificar el nimero Dean genera
un mayor aumento del Nusselt que modificar las torsiones, esto obedece a que al ser el
exponente del nimero Dean mayor que el exponente del nUmero de torsiones presenta
mas incidencia, lo cual trae un crecimiento del nUmero Nusselt mas rapido al modificar el

NUmero Dean.



Conclusiones 59

5.2 Recomendaciones

El trabajo presentado proporciona las bases de la transferencia de calor y las
caracteristicas hidrodinamicas de un intercambiador de calor helicoidal con doble mejora
pasiva con tubo tipo Turbotec®. Hay algunos aspectos donde se requiere una mayor

investigacion:

Los efectos del nimero de Prandtl en el nimero Nusselt deben estudiarse méas a fondo
utilizando diferentes fluidos o mezclas, lo que cambiaria las propiedades termo-
dependientes que componen el numero de Prandtl (calor especifico, viscosidad dinamica
y conductividad térmica). Se observé que era favorable para la transferencia de calor un
mayor tamafio del tubo interno, sin embargo, es necesario realizar mas investigaciones
para determinar la influencia en los coeficientes de transferencia de calor para diferentes
relaciones de los tubos, direccién de las torsiones, paso del intercambiador de calor y
profundidad de las aletas. Se encontraron pocas investigaciones para la caida de presion
lo que hace necesario llevar a cabo una investigacion para el desarrollo de correlaciones

para el coeficiente de friccion.

Para el banco experimental es necesario hacer un redisefio que incluya un volumen de
agua mas grande que logre mayos similitud con la aplicaciéon convencional en piscinas o
spas, o implementar un sistema de enfriamiento para la recirculacién del agua de los
tanques. El sistema de bomba de calor del banco experimental debe, igualmente, ser
remplazado por uno de mayor capacidad, ya que la capacidad de refrigeraciéon es de tan
solo 4000 Btu/h y el intercambiador de calor fue disefiado para una capacidad de 95000
Btu/h. Ademas, es recomendable hacer una investigacion experimental sobre la caida de
presion en estos intercambiadores de calor para llevar a cabo un analisis de costo y

beneficio con el fin de evaluar la rentabilidad.
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A. Anexo: Propagacion del error

Los modelos para hallar la incertidumbre se detallan a continuacion:
Para sumas y diferencias, productos y cocientes, y potencias (ver Ecuaciones (5.1) a (5.3)).

q=Xxzxy (5.1)
q="" (5.2)
g=x" (5.3)

La incertidumbre para las expresiones anteriores se halla con las Ecuaciones (5.4) a (5.6).

59 = \J6X2 +6Y? (5.4)

OX i oy i oz i
J ) ) L) | 55)

[n[x[q]
X

oq~

(5.6)

Para funciones de distintas variables.
2 2
5qz\/(a—q5xj +~~+(a—q§zj (5.7)
OX 0z

Siq :|B|x donde B es conocido exactamente, entonces

oq z|B|5X (5.8)
Aplicando las reglas para hallar las incertidumbres se encontraron las siguientes

ecuaciones:
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Para la temperatura promedio

[ T2 2
STm :% (5.9)

La temperatura del tubo

_ J5Te,0% +5Ts,02 +5Te, i2 +5Ts, i

oT
P 4

(5.10)

Se hallé la incertidumbre para las propiedades termo-dependientes; densidad, calor
especifico, conductividad térmica y viscosidad dinamica.

2
2|6Tm(|0,00131119(Tm?
(|0,12316H§Tm)2+£| | m(‘ (Tm )‘)]

&
o= 2 (5.11)
\ |3|5'_Fm(‘0,0000121406(T’m3)‘)}

+

[Tm|

2
2/5Tm|0,00624126(Tm®
(|0,694932|5Tm)2+[| oTm (Tm )‘}

6Cp = 2 [Tm| .
35T m|(8,20448e-6)Tm’|
’ [Tm|
(|O 00196461 gfm)z +[|2|5Tm‘(9,77855e-6)Tm2‘J2
| Tm
N 2 ;. (5.13)
85T m|(1,2432¢-8)Tm’|
\ i [Tm|
(jo 0000410857|5-T-m)2 +(|2|5Tm\(4,64802e-7)-—rmz‘]2
| m
" " (5.14)

[3/5Tm|(1,90559€-9)Tm?| |
I T
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La incertidumbre en los nimeros adimensionales Reynolds, Dean, Nusselt y Prandtl fue

hallada con las siguientes ecuaciones
2 2 2
(%) ()
o) V) A
5De=5Re,f& (5.16)
Db
2 2 2
(5CpJ (51}
+| — | +| —
Cpl ) 14

0.00006309 oD,
Au

§Re:‘

0.00006309D, V,Cp(Ts ~Te))| .

oNu = Ap/I(T_p—T_m) ‘

(5.17)

spr_ J(é‘_uj {@] {@J 518
) Uleel) (1

Para el coeficiente global de transferencia de calor del fluido externo

. . \2 2
o=‘L 29 +(5ATLMTDJ (5.19)
ApATLMTD ‘Q‘ |ATLMTD |
donde la incertidumbre en la tasa de transferencia de calor se halla
2 2 2 > > 2
5Q = 0.00006309 (@] +(§—pJ +(ﬁJ 4| YOTs” +oTe” (5.20)
Cp| 1P| V] [Ts+Te|

La diferencia de temperatura media logaritmica

5ATLMDT =

2
ATl—ATZ‘ {J&AT12+§AT22] JOATT? + AT 22 (5.2)

in[ AT1 |AT1-AT2| in[ AT1
AT2 AT2
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SAT1=1/5Te,i’ - 5Ts,0° (5.22)

5AT2=\/éTs,i2—5Te,o2 (5.23)



B. Anexo:

Desarrollo

de

correlaciones para el numero Nusselt

Correlaciones Experimentales

El modelo de regresion no lineal de tipo potencial es aquel en que la funcién de ajuste es

del tipo:
Y =aX”

Para el caso de la correlacion tiene:

Nu =aDe*

(5.24)

(5.25)

Esta correlaciéon se lleva a cabo dado que es posible correlacionar la variable

independiente con la variable dependiente. Los datos obtenidos experimentalmente se

reportan en la Tabla 5-1.

Tabla 5-1: Datos obtenidos en los experimentos. Fuente propia.

Nusselt promedio Dean
65 840
74 1641
77 2420
79 3247

La forma de realizar esta correlacion es la siguiente, dado el modelo potencial y para lograr

una relacion lineal debemos usar logaritmo en ambos lados de esta igualdad:

log(Nu) =log(aDe*)

(5.26)
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Por propiedades de los logaritmos, se puede obtener una expresion equivalente de la

forma:

log(Nu)=1log(a)+xlog(De) (5.27)

Realizando las siguientes sustituciones:

log(Nu)=Y ; log(a)=/, ; log(De)=X, ; x- 4 (5.28)

De esta manera, se obtiene la expresion:
Y=8+BX,+¢ (5.29)

Este seria el modelo lineal mediante el cual se puede obtener la funcién de ajuste

adecuada. Donde f; son los valores llamados coeficientes de regresion y € es el error

aleatorio. Para poder estimar los valores necesarios en la regresion lineal se hace
necesario contar con una cantidad de datos mayor al nimero de variables. Estos se

organizan en la Tabla 5-2.

Tabla 5-2: Estructura de los datos para la regresion lineal maltiple. Fuente propia.
Y X1
1.8129 | 2.9242
1.8692 | 3.2151
1.8864 | 3.3838
1.8976 | 3.5114

Se puede observar que para cada valore asignado a las variable regresora ( x;; ) se observa
un valor de la variable dependiente y.. Se puede entonces escribir el modelo de regresion

lineal como:

Vi =B+ BXy+& =L+ BX;i+g,1=1234 (5.30)
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Cuando se despejan los errores, se elevan al cuadrado y se suman, se obtiene la siguiente

funcion:

4 X 4 2

S=2&" =2 (Vi f—2 %) (5.31)
i=1 i=1

Esta funcion depende del parametro f,. Los estimadores de minimos cuadrados para f,
se obtienen al minimizar los errores, es decir, minimizando S. Esto lo podemos lograr
cuando derivamos a S con respecto al parametro g, ahora, esta ecuacion es el
estimadores de minimos cuadrados ﬁl. Para representar el procedimiento de estimacion

por minimos cuadrados se utiliza una notacion matricial. Se tiene que:

Y=Xf+e (5.32)
Dénde:
1.8129 1.000 2.9242 g
1.8692 1.000 3.2151 B
- X = s B="" 1 e=| 5 (5.33)
1.8864 1.000 3.3838 B, g,
1.8976 1.000 3.5114 g,

Se hace necesario obtener el vector de los estimadores de minimos cuadrados A3 que
minimice:

s:24:8.2:g'gz(Y—X/z)'(Y—Xﬂ):w—ﬂ'xv—YXﬁ+ﬁ'x><ﬂ

im1 (5.34)
=YY =28'XY + /XX B

Dadas estas expresiones se debe satisfacer la siguiente ecuacion matricial:

S

= 2XY +2XXB=0
o5 B (5.35)

B

De alli:

XY =XXf (5.36)
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Finalmente, la expresion que determina el estimador de minimos cuadrados es:

f=(XX)" XY (5.37)

Para el caso del presente proyecto se tiene que la transpuesta de la matriz X es:
, _{ 1.000 1.000 1.000 1.000 }

2.9242 3.2151 3.3838 3.5114 (5.38)
Se tiene que la matriz XX esta dada por:
1.000 2.9242
>(:{1.000 1.000 1.000 1.000} 1.000 3.2152
2.9242 3.2151 3.3838 3.5114/1.000 3.3838
1.000 3.5114 (5.39)
4.000 13.0346
{13.0346 42.669}
Y la matriz XY es:
1.8129
1.000 1.000 1.000 1.000 ||1.8692
:{2.9242 3.2151 3.3838 3.5114} 1.8864
1.8976 (5.40)
7.4662
:{24.3582}
La matriz inversa de X'X esta dada por:
(XX ),1 :{ 55.1878 —16.8589} (5.4
-16.8589 5.1735

Por lo tanto:

. B, | [ 551878 -16.85897 7.4662 | [1.3916 i
| B | |-16.8589 5.1735 || 24.3582| |0.1457 (5.42)
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Dados estos datos se aplico las propiedades del logaritmo para llegar nuevamente a la

primera ecuacion (Este solo aplica para £, ya que el otro es un valor exponencial del
logaritmo y no necesita una conversion):

log(4,)=a; a=10% (5.43)

De tal manera se llegé a la siguiente correlacion:

Nu = 24.6396D %%’ (5.44)

Con B el modelo ajustado que se obtiene es:
/ =X

>

Y = (5.45)

Al ajustar un modelo de regresién es importante disponer de alguna medida que permita
medir la variacién del ajuste. Esto se consigue con los coeficientes de correlacién. En
general cuando se ajusta un modelo estadistico, una medida de la variabilidad del ajuste

es el coeficiente de determinacion, definido por
4

XYy
R :W (5.46)

>
<

=1

Cuando se determina R? obtenemos el coeficiente de determinacién con un valor de

0.9666, si R* se aproxima a 1 esto significa que las variables tienen una gran relacion
lineal entre si.
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Correlaciones numeéricas

No se tuvo en cuenta el numero Prandtl ya que su variacion en las pruebas experimentales

fue menor al 2% como se muestra en la Tabla 5-3.

Tabla 5-3: Numero Prandtl obtenido en las simulaciones. Fuente propia.
Prandtl
Numero Geometria | Geometria | Geometria | Geometria | Geometria
Dean A B C D E
4411 5.7610 5.7051 5.7028 5.6927 5.6773
4877 5.7690 5.7167 5.7146 5.7052 5.6910
5340 5.7760 5.7268 5.7249 5.7160 5.7030
5806 5.7820 5.7355 5.7339 5.7254 5.7135
6034 5.7845 5.7393 5.7384 5.7294 57177
El modelo de regresion no lineal de tipo potencial es aquel en que la funcién de ajuste es
del tipo:
Y =aX” (5.47)
Para el caso de una correlacion multiple se podria tener:
Nu=aDe*G’ (5.48)

Esta correlacién se lleva a cabo dado que es posible correlacionar cada una de las
variables independientes con la variable dependiente. Los datos obtenidos numéricamente

se reportan en la Tabla 5-4.

Tabla 5-4:

Datos obtenidos en las simulaciones. Fuente propia.

Nusselt promedio Dean Torsiones
465 4411 1.000
496 4877 1.000
527 5340 1.000
558 5806 1.000
573 6034 1.000
483 4411 3.000
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Tabla 5 4: (Continuacién)

Nusselt promedio Dean Torsiones
508 4877 3.000
537 5340 3.000
566 5806 3.000
580 6034 3.000
532 4411 5.000
559 4877 5.000
589 5340 5.000
619 5806 5.000
633 6034 5.000

La forma de realizar esta correlacion es la siguiente, dado el modelo potencial y para lograr

una relacion lineal debemos usar logaritmo en ambos lados de esta igualdad:

log(Nu) =log(aDe*G”) (5.49)

Por propiedades de los logaritmos, se puede obtener una expresion equivalente de la

forma:

log(Nu)=log(a)+xlog(De)+ylog(G) (5.50)

Realizando las siguientes sustituciones:

log(Nu)=Y ; log(a)= 4, ; log(De)= X, ; log(G)=X, ;

(5.51)
X= 181 Y= ﬂz
De esta manera, se obtiene la expresion:
Y=0+LX +LX,+& (5.52)

Este seria el modelo lineal maltiple mediante el cual se puede obtener la funciéon de ajuste

adecuada. Donde f; son los valores llamados coeficientes de regresion y € es el error

aleatorio. Para poder estimar los valores necesarios en la regresion lineal multiple se hace
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necesario contar con una cantidad de datos mayor al nimero de variables.

organizan en la Tabla 5-5.

Estos se

Tabla 5-5: Estructura de los datos para la regresion lineal multiple. Fuente propia.

Y

X1

X2

2.6675

3.6445

0.0000

2.6955

3.6882

0.0000

2.7218

3.7275

0.0000

2.7466

3.7639

0.0000

2.7582

3.7806

0.0000

2.6839

3.6445

0.4771

2.7059

3.6882

0.4771

2.7300

3.7275

0.4771

2.7528

3.7639

0.4771

2.7634

3.7806

0.4771

2.7259

3.6445

0.6990

2.7474

3.6882

0.6990

2.7701

3.7275

0.6990

2.7917

3.7639

0.6990

2.8014

3.7806

0.6990

Se puede observar que para cada combinacion de los valores asignados a las variables

regresoras (x;, X,; ) S€ observa un valor de la variable dependiente y,. Se puede entonces

escribir el modelo de regresion lineal multiple como:

2
Yi :,B0+181X1i + B, Xy 40+ & :ﬁ0+zﬁjxii T 1=12,.,15
=

(5.53)

Cuando se despejan los errores, se elevan al cuadrado y se suman, se obtiene la siguiente

funcion:
15

S =Z£i2 =Z(yi _ﬁo_Z_:ﬂijij

i=1

(5.54)
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Esta funcién depende de los parametros 4, . Los estimadores de minimos cuadrados para
p; se obtienen al minimizar los errores, es decir, minimizando S. Esto lo podemos lograr

cuando derivamos a S con respecto a cada parametro B;, ahora, estas 3 ecuaciones

simultaneas son los estimadores de minimos cuadrados p;. Para representar el

procedimiento de estimacion por minimos cuadrados se utiliza una notacion matricial. Se

tiene que:
Y=Xp+e (5.55)
Donde:

[2.6675 | [1 3.6445 0.0000 |
2.6955 1 3.6882 0.0000
2.7218 1 3.7275 0.0000
2.7466 1 3.7639 0.0000
2.7582 1 3.7806 0.0000
2.6839 1 3.6445 0.4771
2.7059 1 3.6882 0.4771

Y =[27300| X=|1 3.7275 0.4771
2.7528 1 3.7639 0.4771
2.7634 1 3.7806 0.4771
2.7259 1 3.6445 0.6990 (5.56)
2.7474 1 3.6882 0.6990
2.7701 1 3.7275 0.6990
2.7917 1 3.7639 0.6990

| 2.8014 | ; |1 3.7806 0.6990 |
N

_ﬂo &,

B=|B |5 e=|&

_ﬁZ &y

L &5 ]

Se hace necesario obtener el vector de los estimadores de minimos cuadrados A3 que

minimice:
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S=igi2=g’g=(Y—Xﬂ)'(Y—xp’)zw—ﬂ'xv—YXﬁ+ﬂ'x><ﬂ

(5.57)

=YY =28'XY + B'XX B
Dadas estas expresiones se debe satisfacer la siguiente ecuacion matricial:

oS -

—| =-2XY +2XX =0 5.58

o5, (5.58)
De alli:

XY =XXp (5.59)
Finalmente, la expresion que determina el estimador de minimos cuadrados es:

B=(XX)" XY (5.60)

Para el caso del presente proyecto se tiene que la transpuesta de la matriz X es:

1.0000 1.0000 1.0000 1.0000 1.0000
X'"=|3.6445 3.6882 3.7275 3.7639 3.7806
0.0000 0.0000 0.0000 0.0000 0.0000

1.0000 1.0000 1.0000 1.0000 1.0000
3.6445 3.6882 3.7275 3.7639 3.7806 (5.61)
0.4771 0.4771 04771 0.4771 04771

1.0000 1.0000 1.0000 1.0000 1.0000
3.6445 3.6882 3.7275 3.7639 3.7806
0.6990 0.6990 0.6990 0.6990 0.6990

Se tiene que la matriz XX esta dada por:

15.0000 55.8141 5.8805
XX =|55.8141 207.7183 21.8808 (5.62)
5.8805 21.8808 3.5810

Y la matriz X’Y es:
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41.0621
XY =|152.8122 (5.63)
16.1774

La matriz inversa de X'X esta dada por:

373.5945 -100.3529 -0.3073
(XX)"=|-100.3529  26.9697  0.0000 (5.64)
~0.3073 0.0000  0.7839

Por lo tanto:
Lo 373.5945 -100.3529 -0.3073|| 41.0621 0.4601

,B: £, |=| —100.3529 26.9697 0.0000 || 152.8122 | =| 0.6055 (5.65)
o -0.3073 0.0000 0.7839|| 16.1774 0.0625

Dados estos datos se aplico las propiedades del logaritmo para llegar nuevamente a la

primera ecuacion (Este solo aplica para £, ya que los otros son valores exponenciales

del logaritmo y no necesitan una conversion):

log(4,)=a; a=10% (5.66)

De tal manera se lleg6 a la siguiente correlacion:

Nu = 2.8845D %% G062 (5.67)

Con /? el modelo ajustado que se obtiene es:

Y =Xz (5.68)

Al momento de hacer inferencias sobre g3 o sobre el modelo, se necesita estimar el error
estandar de la estimacién o . Teniendo en cuenta que los residuos estan dados por:

e=Y-Y (5.69)

La suma de los cuadrados del error viene dada por:

5
Sce = Zgiz =¢'s (5.70)

i=1
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Asi, la expresion el error estdndar de la estimacion para Y es:

o= See_ (5.71)
n-3

Se divide entre n-3 ya que se usaron dos datos estimados ( X, y X, ) para calcular o .

Al ajustar un modelo de regresion multiple es importante disponer de alguna medida que
permita medir la variacién del ajuste. Esto se consigue con los coeficientes de correlacion
multiple. En general cuando se ajusta un modelo estadistico, una medida de la variabilidad

del ajuste es el coeficiente de determinacion, definido por

15

> (% -Y)

RP=F— (5.72)

2(%-Y)

Si el modelo que se ajusta es un modelo de regresion lineal maltiple es conveniente utilizar
el coeficiente de determinacion corregido por el nimero de grados de libertad, R2. Este
coeficiente es similar al anterior, pero utiliza el cociente de varianzas en lugar del cociente

de sumas de cuadrados.

_ (nilji(ﬂ o (5.73)

Cuando se determina R® obtenemos el coeficiente de determinacion corregido con un

valor de 0.8868, si R’ se aproxima a 1 esto significa que las variables tienen una gran

relacion lineal entre si.
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