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Resumen.
En este artículo se presenta un estudio termo-fluido dinámico sobre un transformador de potencia de

30MVA. El estudio incluye cálculos semi-analíticos, simulaciones numéricas y mediciones experimenta-

les para validar los resultados obtenidos. Un banco de pruebas fue específicamente diseñado y construido

para llevar a cabo las mediciones experimentales, permitiendo medir las diferentes variables que inter-

vienen en la disipación de calor en el radiador, como ser los coeficientes de transferencia, caudal de

aceite, la velocidad del flujo de aire entre las aletas del radiador, energía total disipada, entre otros. Los

objetivos del estudio son analizar la capacidad de refrigeración de un radiador específico funcionando

en modo ONAN (por Oil Natural Air Natural) y validar los procedimientos empleados en la simulación

y los cálculos numéricos para una posterior optimización del diseño. Se llevaron a cabo simulaciones

numéricas termo-hidráulicas acopladas para obtener distribuciones de temperatura en las aletas del ra-

diador y coeficientes de transferencia. Estas simulaciones se realizaron en un cluster de computadoras

debido al alto costo de cálculo de los modelos resultantes. Los resultados de las simulaciones muestran

una buena correlación con las mediciones experimentales y con los valores obtenidos con el modelo

semi-analítico, lo que confirma que éste modelo, junto con las simulaciones CFD, pueden ser empleadas

como herramientas de análisis.
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1. INTRODUCCIÓN

Los transformadores de potencia son uno de los componentes más valiosos en las redes de

energía eléctrica. Durante la conversión eléctrica de alta a baja tensión, parte de la energía se

pierde en forma de calor en las bobinas y el núcleo y luego debe ser evacuado a través de los

radiadores de la máquina. El calor se extrae de las bobinas y se transporta a los radiadores por

medio del aceite que fluye a través de los espacios entre los discos del bobinado, a continuación

a través de los tubos colectores situados en la parte superior de los radiadores, luego por los

canales de refrigeración de las aletas, a continuación, a los tubos colectores en la parte inferior

de los radiadores y finalmente retorna a la cuba y a los devanados. En los transformadores

de potencia funcionando en modo ONAN (Oil Natural Air Natural), tanto el flujo de aceite a

través del circuito de refrigeración y como el flujo de aire a través de las aletas del radiador se

producen por convección natural. Es muy importante para el fabricante del transformador tener

un conocimiento detallado de la fluido dinámica interna y de cómo se disipa el calor en los

radiadores. Este análisis permite identificar posibles restricciones en el proceso de disipación

de calor permitiendo mejorar el diseño, donde más se necesita. Para una cantidad dada de calor

a evacuar, un mejor diseño permite reducir el tamaño y peso de la máquina, mejorando así su

eficiencia y tiempo de vida, además de lograr una reducción de los costos de fabricación. El

objetivo de este estudio es la caracterización de un radiador de un transformador de potencia

funcionando en modo ONAN, con el fin de optimizar su diseño actual.

Se han desarrollado y utilizado diversos enfoques para estudiar y mejorar diferentes áreas en

el proceso de diseño de un transformador de potencia. Los modelos de red termo-hidráulicas o

térmicos permiten estudiar el comportamiento dinámico de la máquina completa, obteniendo el

caudal de aceite y las distribuciones de temperatura, así como la temperatura de punto caliente

(hot spot temperature) en los devanados Radakovic y Sorgic (2010). Sin embargo, estos méto-

dos requieren conocer de antemano los coeficientes de transferencia de calor, empleando para

ello fórmulas analítica o correlaciones semi-empíricas y además, no pueden considerar todos

los detalles geométricos del modelo. Por otra parte, las simulaciones numéricas basadas en el

Método de Elementos Finitos (FEM) o el de Volúmenes Finitos (FVM) han sido ampliamente

utilizados para llevar a cabo análisis en diferentes componentes de transformadores de poten-

cia, ya que permiten una representación detallada de la geometría y la física involucrada. Sin

embargo, debido a los altos costos computaciones estas técnicas se emplean por lo general pa-

ra analizar componentes específicos de un transformador de potencia en lugar de la máquina

completa. Por ejemplo, en Torriano et al. (2012) se resuelve el flujo de aceite 3-D y la distri-

bución de temperatura en un bobinado tipo disco mediante técnicas de CFD empleando mallas

con cientos de millones de celdas para el fluido. También, en El Wakil et al. (2006) se lleva a

cabo un análisis de la transferencia de calor desde los devanados y el núcleo hacia el aceite para

seis configuraciones diferentes de un transformador de potencia con fines de optimización. El

análisis se basa en simulaciones CFD utilizando FVM y asumiendo simetría axial del problema.

En Tsili et al. (2012), se utiliza un modelo 3-D para resolver las ecuaciones acopladas termo-

hidráulicas con el objetivo de predecir el rendimiento térmico del transformador empleando

FEM, mientras en Nabati et al. (2009) se utiliza un modelo 3-D para estudiar la relación entre

las características del radiador y su capacidad de refrigeración para un transformador de po-

tencia que trabaja en modo ONAN. Por otra parte, en Kim et al. (2013) se presentan varios

estudios analíticos y experimentales sobre el rendimiento de los radiadores utilizados en trans-

formadores de potencia que trabajan tanto en la condición ONAN como ODAN (Oil Directed

Air Natural). Otro aspecto importante a considerar es la dirección de soplado en aquellos ra-
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diadores que trabajan en condición ONAF con el objetivo de extraer mayor cantidad de calor.

En el trabajo de Paramane et al. (2014) se estudia este efecto por medio de simulaciones en

3-D y los resultados numéricos son confirmados por las mediciones experimentales realizadas

en un banco de ensayo con cinco radiadores. Más recientemente, en Paramane et al. (2016), se

resuelve la termo-fluidodinámica de manera acoplada para analizar el desempeño tanto ONAN

como ONAF de un radiador y conocer cómo es la distribución del flujo de aceite en las distintas

aletas que componen el radiador.

En este trabajo se describe un análisis de la termo-fluido dinámica de un radiador empleado

en un transformador de potencia de 30MVA - 132/34,5/13,8 [kV], fabricado por la empresa

Tadeo Czerwerny S.A. El estudio se centra en la disipación de calor en los radiadores, su-

poniendo que el transformador está funcionando en la condición ONAN. El análisis se lleva a

cabo teniendo en cuenta en primer lugar un modelo semi-analítico reducido, luego simulaciones

CFD y finalmente, los datos experimentales obtenidos de las mediciones realizadas en un banco

de ensayos construido ad-hoc por la empresa. El modelo reducido proporciona los valores de la

temperatura del aceite en los conductos de entrada y de salida del radiador, el caudal de aceite, la

temperatura del aire y su velocidad media, entre otros datos. Por otro lado, las mediciones expe-

rimentales de las variables significativas en condiciones controladas permiten validar los valores

calculados. Por último, las simulaciones CFD se presentan en detalle y debido a la complejidad

geométrica del radiador, se emplea una malla híbrida para discretizar el dominio computacional

(parte estructurada y parte no estructurada) la cual posee varios millones de celdas. Como con-

secuencia, la solución numérica del problema termo-hidráulico se calcula utilizando el cluster

“Seshat” perteneciente al CIMEC, equipado con un servidor Intel R©Xeon R©CPU E5-2640 v2 @

2,00 GHz y 69 nodos de computación Intel R©Xeon R©CPU E5-1620 v2 @ 3.7GHz con 16 GB

de RAM DDR3 de 1600 MHz, interconectado con una red Infiniband R©. Para reducir el costo

computacional del análisis, la transferencia de calor desde el aceite al panel, la conducción de

calor a través del acero y la transferencia de calor por convección desde la superficie del panel

al aire son simuladas para un solo panel. De esta simulación acoplada, se obtiene una distri-

bución de la temperatura en la superficie del panel, la cual es utiliza como distribución inicial

de la temperatura en los paneles para la simulación del radiador completo, en el que solamente

se considera la transferencia de calor por convección de los paneles al aire. De esta simulación

se obtiene un coeficiente de transferencia de calor por convección para el radiador completo,

que posteriormente se utiliza para actualizar los cálculos realizados con el modelo reducido,

evitando el uso de fórmulas semi-empíricas. La turbulencia del aire que circula entre las aletas

del radiador es modelada mediante LES (Large Eddy Simulation).

A modo de síntesis lo preblemas resueltos en este artículo son los siguientes,

Modelo reducido, el cual se basa en una descripción analítica de los fenómenos involu-

crados.

Modelo CFD 3D acoplado termo-fluídico de un panel de radiador.

Modelo CFD 3D del raidador completo utilizando los datos de la simulación acoplada

Estudio experimental de un radiador y comparación con resultados numéricos.

2. MODELO REDUCIDO - DESCRIPCIÓN ANALÍTICA

Con el fin de estimar su capacidad de refrigeración, se presenta un modelo reducido de la

termo-fluido dinámica en un radiador de un transformador de potencia. Este modelo se basa en
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un conjunto de ecuaciones analíticas acopladas derivadas a partir de plantear los balances de

cantidad de movimiento y energía. Como resultado, se calculan el caudal de aceite (Qoil), la

temperatura del aceite a la entrada del radiador (Toil2) y la de salida (Toil1), la temperatura del

aire a la entrada (Tair1) y a la salida del radiador (Tair2) y la velocidad promedio del aire (Uair),

para una potencia a ser disipada dada (P ) (ver figura 1).
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Figura 1: Descripción esquemática del banco de ensayo experimental (longitudes en mm).

2.1. Balance de momento en el aceite

La fuerza motriz que impulsa el aceite a través del circuito de refrigeración es el resultado

de un cambio en la densidad del aceite ρoil, la cual disminuye con el aumento de la temperatura

y genera una diferencia de presión (∆Poil) que está equilibrada con la resistencia hidráulica del

radiador, con lo cual se tiene que

∆poil = (∆ρ)oil g ∆z,

= (βoilρoil∆Toil) g ∆z,
(1)

donde βoil es el coeficiente de expansión térmica, ∆Toil es la diferencia de temperatura entre la

salida y la entrada del radiador (Toil2−Toil1), g es la aceleración de la gravedad y ∆z es definido

en Karsai y Kiss (1987) como

∆z = (h1 + h2),

h2 = Lp(
∆Toai

∆Toil

−
∆TLMTD

∆Toil

− 0,5),
(2)

donde Lp es la altura del radiador, h1 es la diferencia entre el nivel medio del radiador y la

bobina calefactora, ∆Toai = Toil2 −Tamb es la diferencia de temperatura del aire y la de entrada
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del aceite, Tamb es la temperatura del aire suficientemente lejos del radiador y ∆TLMTD es la

diferencia de temperatura logarítmica-media entre el aceite y el aire en el radiador.

El caudal de aceite debido a la diferencia de presión dada por la ecuación (1) es inversamente

proporcional a la resistencia hidráulica del circuito de aceite. La pérdida de carga en el siste-

ma viene dada principalmente por la resistencia al flujo dentro de los canales de un panel del

radiador. En este trabajo, se asume un flujo de aceite desarrollado y paralelo Fay (1994). Esto

significa que el patrón del flujo es el mismo para todas las secciones transversales a lo largo del

canal y que sólo tiene una componente axial (flujo de Poiseuille). Los canales del radiador se

modelan como rectángulos de anchura w y altura Ly utilizando la ecuación derivada por Fay

(1994) para una forma arbitraria

Qoil = −
dp

dz

1

µoil

32A3
cha

ξPe2cha
= −

∆poil
Lp

1

µoil

32A3
cha

ξPe2cha
(3)

donde µoil es la viscosidad dinámica del aceite, Acha es el área de la sección transversal del

canal, Pecha es el perímetro del canal y ξ es una constante adimensional que depende solamente

de la forma del mismo. De la referencia Fay (1994) se obtiene un valor de ξ ≈ 88 para una

relación de aspecto del canal de woil/Ly = 0,07.

Para un radiador con Np paneles y Ncha canales por panel, el área de pasaje total A es calcu-

lada como A = AchaNchaNp y un cálculo similar se realiza para el perímetro Pe. Finalmente,

combinando las Ec.(1) y Ec.(3), se obtiene una ecuación de la forma

Rmom,oil(Toil1 , Toil2 , Qoil) = 0. (4)

2.2. Transferencia de calor en el aceite

Para una potencia dada (P ) a ser disipada por el radiador, se puede establecer un balance de

energía en el aceite

P = (ρCpQ∆T )oil,

= Foil∆Toil,
(5)

donde F = ρCpQ es la capacidad calorífica del flujo (W/K). Ec.(5) la cual se puede escribir

como

Rener,oil(Toil1 , Toil2 , Qoil) = 0. (6)

2.3. Balance de momento en el aire

El radiador bajo análisis está trabajando en condiciones ONAN, con lo cual el aire fluye a

través de los paneles del radiador por convección natural. Suponiendo que el flujo de aire entre

las caras de dos paneles está desarrollado completamente, se puede usar la correlación de Deanś

(Kim y Moser, 1987; R., 1978) para expresar el coeficiente de rozamiento (Cf ) como

Cf =
τw

0,5ρairU2
air

= 0,073Re
−0,25
air (7)

donde ρair es la densidad del aire y τw es la tensión de corte en la pared. El número de Reynolds

(Reair) está dado por

Reair =
Uair(wair/2)

νair
(8)
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El caudal de aire a través del radiador (Qair) se puede expresar como

Qair = UairwairWpNp (9)

el cual es proporcional al espaciamiento entre los paneles (wair), el ancho del panel (Wp) y el

número de paneles (Np). Por otro lado, el balance de momento en el aire establece que la fuerza

de flotabilidad en el canal de aire (∆pair) tiene que ser balanceada con la fuerza de fricción, con

lo cual
∆pairWpwair = 2τwLpWp,

∆pair = τwLp/wair,
(10)

La fuerza de flotación en el canal de aire se puede expresar como

∆pair = ∆ρairgLp,

=
1

2
βairρair(Tair2 − Tair1)gLp,

=
1

2
(βρ∆T )airgLp,

(11)

donde βair es el coeficiente de expansión térmica del aire. El balance de momento en el aire se

puede expresar finalmente como

Rmom,air(Tair2 , Uair) = 0, (12)

2.4. Transferencia de calor en el aire

En estado estacionario, el calor absorbido por el aire tiene que ser igual a la potencia (P )

generada en el bobinado

P = (ρCpQ∆T )air,

= Fair∆Tair,
(13)

Esta ecuación se puede escribir de la siguiente forma

Rener,air(Tair2 , Uair) = 0. (14)

2.5. Transferencia de calor aceite-aire

Para evaluar la transferencia de calor desde el aceite al aire (Hoil→air), se asume que en cada

panel se satisface

Hoil→air = h(Toil(z)− Tair(z)) (15)

donde z es la coordenada vertical a lo largo del panel y h es el coeficiente de transferencia

térmica entre el aceite y el aire, el cual incluye la convección del aceite, la conductividad del

acero con el cual está construido el panel, y la convección del aire. Por lo tanto, el coeficiente

de transferencia térmica se puede escribir como

h−1 = h−1
oil + h−1

steel + h−1
air (16)
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El coeficiente de transferencia en los canales de aceite se calcula empleando un modelo

convectivo con flujo laminar propuesto en Karsai y Kiss (1987)

hoil = Nuoil koil/Dh,

Proil = µoilCpoil/koil,

Reoil = ρoilUoilDh/µoil,

Groil =
gβoil∆TosD

3
h

(µoil/ρoil)2
,

Nuoil = 0,85
(

0,74Re
0,2
oil (ProilGroil)

0,1Pr
0,2
oil

)

;

(17)

donde Dh = 4Achan/Pechan es el diámetro hidráulico del canal de aceite, ∆Tos es la caída de

temperatura en la superficie, koil es la conductividad térmica del aceite, Proil, Groil, Reoil y Nuoil

son los números de Prandtl, Grashof, Reynolds y Nusselt para el flujo de aceite en el canal.

Por otro lado, el flujo de calor en el acero se produce por conducción, con lo cual el coefi-

ciente es calculado como

hsteel =
ksteel
t

, (18)

donde ksteel es la conductividad térmica del acero y t es el espesor de la placa de acero del panel.

La transferencia de calor por convección debido a aire circulante entre los paneles se puede

modelar considerando una placa plana vertical, mediante la ecuación empírica propuesta por

Churchill y Chu (1975)

hair = Nuair kair/Lp,

Prair = µairCpair/kair,

Grair =
gβair|Toil − Tair|L

3
p

(µair/ρair)2
,

Raair = Grair Prair,

Nuair =

(

0,825 +
0,387Ra

1/6
air

(1 + (0,492/Prair)(9/16))
(8/27)

)2

;

(19)

siendo Prair, Grair, Raair y Nuair los números de Prandtl, Grashof, Rayleigh y Nusselt para el

aire, respectivamente. Toil y Tair son las temperaturas medias del aceite y del aire, kair es la

conductividad térmica del aire y Cpair es el calor específico a presión constante.

Finalmente, el balance de energía en el panel se puede escribir de la siguiente manera

d

dz
(FairTair) = h(Toil − Tair)

d

dz
(FoilToil) = h(Toil − Tair), (20)

por lo tanto
du

dz
= −γ(Toil − Tair),

u = Toil − Tair,

γ = h

(

1

Fair

−
1

Foil

)

(21)

La solución de la Ec.(21) es

u = u1e
−γz (22)
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Toil2 − Tair2 = (Toil1 − Tair1)e
−γLp (23)

siendo la última ecuación del sistema

Rhex(Toil1 , Toil2 , Tair2 , Uair, Qoil) = 0. (24)

El sistema de ecuaciones (4), (6), (12), (14) y (24) tiene que ser resuelto para obtener Toil1 ,

Toil2 , Tair2 , Uair y Qoil.

Rmom,oil(Toil1 , Toil2 , Qoil) = 0,

Rener,oil(Toil1 , Toil2 , Qoil) = 0,

Rmom,air(Tair2 , Uair) = 0,

Rener,air(Tair2 , Uair) = 0,

Rhex(Toil1 , Toil2 , Tair2 , Uair, Qoil) = 0.

(25)

La conductividad térmica (koil), densidad (ρoil) y el calor específico (Cpoil) del aceite se

calculan en base a las aproximaciones propuestas por (Kim et al., 2013),

koil = 0,15217− 7.16× 10−5Toil2 , [W/(m K)]

ρoil = 1067,75− 0,6376Toil2 , [Kg/m3]

Cpoil = 821,19 + 3,563Toil2 , [J/(Kg K)]

(26)

La viscosidad cinemática es νoil = 3.25× 10−6 [m2/s] y el coeficiente de expansión es βoil =
7.9× 10−4 [1/K]. La temperatura ambiente se asume igual a Tair1 = 303 [K] con las siguientes

propiedades: viscosidad cinemática νair = 1.56× 10−5 [m2/s], ρair = 1.17 [Kg/m3], βair =
3.3× 10−3 [1/K], Cpair = 1005 [J/ Kg K)] y kair = 0.0281 [W/(m K)].

El radiador tiene Np = 26 paneles. Cada uno de los cuales es de forma rectangular, con un

largo equivalente Lp = 1.67 [m] y un ancho equivalente Wp = 0.521 [m], de tal manera de re-

presentar la misma área mojada Ap = 1.74 [m2] del panel real. Cada panel tiene seis canales de

aceite (Ncha = 6), cada uno de ellos con una sección transversal de Acha = 3.248× 10−4 [m2].

El espaciamiento entre los paneles es de wair = 0.045 [m] y la distancia entre el centro del

bobinado y el centro del radiador es de h1 = 0.45 [m]. Las aletas del radiador están fabricadas

en acero al carbono, que tiene una conductividad térmica ksteel = 54 [W/(m K)]. El espesor de

la chapa es t = 1.25× 10−3 [m].

Resolviendo este sistema de ecuaciones (25) con los siguientes parámetros y considerando

que el calor disipado por un radiador medido en ensayos experimentales es aproximadamente

P = 9.5 [kW] (ver sección 5), el calor disipado por cada panel es de 365 [W], las temperaturas

del aceite a la salida y a la entrada son Toil1 = 343 [K] y Toil2 = 353.6 [K], la temperatura de

salida del aire es Tair2 = 314.15 [K] y el caudal de aceite es Qoil = 0.527× 10−3 [m3/s] =
31.6 [l/min] con una velocidad media del aceite en el canal Uoil = 0.0115 [m/s] y una velo-

cidad media del aire Uair = 0.92 [m/s]. El coeficiente de transferencia térmica total es h =
5.1 [W/(m2K)], el cual se compone del coeficiente del aire hair = 5.4 [W/(m2K)], del aceite

hoil = 110 [W/(m2K)] y del acero hsteel = 43 200 [W/(m2K)].

3. SIMULACIÓN 3D DE UNA PANEL DE RADIADOR

Hoy en día, las simulaciones numéricas proporcionan una nueva metodología para caracte-

rizar y evaluar el desempeño de los diferentes sistemas y equipos, lo que reduce el costo y el
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tiempo de construcción de una instalación experimental. Con el fin de tener una descripción

detallada de la dinámica de fluidos en el interior del panel y la correspondiente transferencia

térmica y distribución de temperatura, se generó un modelo numérico. Los resultados obteni-

dos a partir de las simulaciones también pueden ser considerados como datos de entrada en el

modelo reducido presentado anteriormente, con el objetivo de reducir las hipótesis y modelos

utilizados en el mismo.

La simulación fluido dinámica se realiza mediante la resolución de las ecuaciones de Navier-

Stokes incompresibles utilizando el software Code Saturne (http://code-saturne.org/) el cual

emplea el método de volúmenes finitos (FVM) (Versteeg y Malalasekra, 2007; Moukalled,

2015). Se utiliza un solver del tipo segregado con un acoplamiento SIMPLEC entre la velo-

cidad y la presión (Jang (1986)). Para la discretización espacial se utiliza un esquema de se-

gundo orden SOLU (Second Order Linear Upwind) y un esquema de segundo orden para la

discretización temporal. La transferencia de calor es altamente sensible al nivel de turbulencia

desarrollado dentro de los canales de aire entre los paneles del radiador y también al espesor

de la capa límite (Churchill y Chu, 1975). Teniendo esto en consideración es que la malla fue

generada de forma tal de poder ser usada con LES (Sagaut, 2006; Smagorinsky, 91) empleando

el modelo de Germano (Germano, 1991). La fuerza de flotación se calcula mediante el modelo

de Boussinesq, donde la densidad es función lineal de la temperatura.

La simulación se llevó a cabo en dos etapas con el fin de reducir la complejidad y el costo

computacional de los modelos resultantes. La primera etapa consiste en la evaluación del coe-

ficiente de transferencia térmica de un panel del radiador para un caudal de aceite dado. Con

esta simulación se obtiene la temperatura del aceite y la distribución de velocidades dentro de

los canales y el perfil de temperatura en la superficie del panel. Luego, en la segunda etapa,

con una geometría simplificada del panel se genera un modelo del radiador con 26 paneles y

se impone el perfil de temperaturas obtenido anteriormente, evitando así resolver un modelo de

transferencia de calor conjugado para el radiador completo.

3.1. Transferencia de calor conjugada en un panel

Para llevar a cabo la simulación de transferencia de calor conjugada de un panel del radiador,

tanto los canales de aceite y como el aire circundante tiene que ser discretizados. Con el objetivo

de obtener resultados fiables y una buena resolución de los esfuerzos de corte y de la capa límite,

se necesita una malla muy fina cerca de las paredes. Sin embargo, debido a la simetría, sólo

es necesario modelar un cuarto del panel, ayudando a reducir el costo computacional. En un

dominio de cálculo de tamaño (2,2 x 0,345 x 0,05) [m] se coloca una cuarta parte del panel. La

parte interior del panel es discretizada con 1.2 millones de Celdas y la parte exterior requiere

6.3 millones de celdas, utilizando una combinación de mallas estructuradas y no estructuradas

(Ver Fig.2).

En la entrada se impone un caudal de aceite de Qoil = 2.2× 10−5 [m3/s], el cual es un

promedio por panel de aquél obtenido con el modelo reducido. La temperatura de entrada del

aceite es Toil2 = 343 [K] y la temperatura de referencia se impone en Tref = 303 [K], la cual

se corresponden con la temperatura ambiente. A la salida del aceite se impone un presión de

referencia. Una condición entrada / salida se impone en los contornos del dominio exterior,

permitiendo el flujo natural del aire. El número de Reynolds en los canales de aire se estima

en base a cálculos analíticos en Reair ≈ 104 con lo cual, para tener una correcta discretización

espacial a los fines de utilizar un modelo LES, se siguen los lineamiento propuestos en Piomelli

(2008); Choi y Moin (2011) colocando 50 celdas en la dirección normal a la pared dentro del

canal de aire, con un tamaño de celda inicial de hwall = 0.25 [mm]. El paso de tiempo utilizado
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Figura 2: Modelo del panel, dominio computacional y detalle de la malla en la parte superior.

es ∆t = 2.5× 10−3 [s] y se resuelven 104 pasos de tiempo hasta alcanzar un valor estable de

transferencia de calor.

En la figura (3) se realiza un corte en la sección central de la aleta donde se muestra la dis-

tribución de temperatura. Cada uno de los seis canales de aceite se puede identificar claramente

en esta figura debido a la mayor temperatura del aceite. Además, hay un evidente descenso de

la temperatura en los bordes y en la zona inferior del panel.

Figura 3: Temperatura exterior del panel (izquierda). Temperatura interior en el plano medio (derecha).

Otro resultado importante que se obtiene de esta simulación es la distribución de temperatura

en la superficie exterior del panel, que se muestra en la figura (3). Esta distribución también es

medida durante los ensayos experimentales en los lugares indicados en la figura (1). A partir de

esta simulación numérica, las temperaturas en esos puntos son, para el canal de aceite número

3: 335.3 [K] a 200 [mm], 331.0 [K] a 800 [mm] y 324.0 [K] a 1400 [mm]. Por otro lado, para el

canal de aceite 1 son: 332.0 [K] a 200 [mm], 322.5 [K] a 800 [mm] y 319.0 [K] a 1400 [mm].
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Además, esta simulación proporciona información detallada acerca de la distribución de

aceite en cada canal de refrigeración. Se puede ver en la figura (4) que no hay una diferencia

significativa en la velocidad del aceite en lo diferentes canales. El aceite fluye principalmente

por el centro de los mismos con una velocidad máxima de 0.0276 [m/s] que es de 2,45 veces

la velocidad promedio. Este resultado valida el análisis realizado con el modelo reducido, en el

que la relación obtenida entre la velocidad media y la velocidad máxima es de 2,4.

Figura 4: Velocidad del aceite en el plano medio del panel.

Asumiendo ∆TOAI = (Toil2 − Tref ) = 40 [K], el calor disipado por el panel aislado es

Pp ≈ 580 [W], con variaciones de ±5% durante la simulación transitoria. Se sabe que en la

práctica esta potencia disipada por panel será menor debido a la presencia de los demás paneles

del radiador. Es por esto que durante el proceso de diseño de transformadores de potencia se

consideran factores de corrección empíricos que permiten tener en cuenta la reducción de la

transferencia de calor debido al número de paneles en el radiador, la distancia de separación

entre los radiadores y la separación entre los paneles.

3.2. Simulación 3D del radiador

En este caso, con el fin de reducir la complejidad en la generación de la malla, se asume que

los paneles no tienen espesor. El radiador se coloca en un dominio de tamaño ∆x = 1.25 [m],

∆y = 3.0 [m] y ∆z = 2.0 [m] como se muestra en la figura (5). La posición relativa del radiador

en el dominio es la misma que tiene en la instalación experimental con respecto al depósito de

aceite y al suelo (Ver figura 1). El dominio de cálculo se discretiza con 8,21 millones de celdas

utilizando una malla híbrida compuesta por tetraedros, hexaedros y pirámides a fin de alcanzar

una malla de buena calidad. Un corte de esta malla en la parte superior del radiador se muestra

en la figura (5). La parte superior y los lados del dominio del fluido tienen condición entrada /

salida, lo que permite que el aire fluya de forma natural a través de estas regiones. Por otro lado,
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una condición de contorno del tipo pared se establece en la parte inferior con el fin de tener en

cuenta el suelo.

Figura 5: Dominio 3D del radiador completo y un detalle de la malla en torno a los paneles y en el interior.

Esta simulación numérica se lleva a cabo con el código paralelo de alto rendimiento Code

Saturne (http://code-saturne.org/) teniendo en cuenta la misma metodología que se utilizó en

el problema termo-fluido dinámico acoplado (sección 3.1). Las propiedades físicas del aire son

las mismas que se utilizaron en el modelo reducido. Como resultado de esta simulación se

obtiene el total de calor disipado, la velocidad del aire, la temperatura del aire entre los paneles

y los coeficientes de transferencia de calor global y local. Estos resultados se comparan con los

obtenidos experimentalmente (sección 5) y también se utilizan como nuevos datos de entrada

para mejorar los cálculos en el modelo reducido.

Después de alcanzar un régimen cuasi-estacionario en términos del calor disipado, se ana-

lizan las temperaturas y la velocidad en los canales de aire. Los resultados se muestran en la

figura (6). Para tres coordenadas diferentes en altura (es decir, 200 [mm], 800 [mm] y 1400

[mm] desde el centro del colector superior). En cada altura, se representa un mapa de elevación

con la magnitud de la velocidad y la temperatura, respectivamente.

En la posición más baja, la velocidad del aire oscila entre 0.15 [m/s] y 0.5 [m/s]. Luego de

aumentar su temperatura, el aire también aumenta su velocidad. En la sección media, a la altura

800 [mm], la velocidad varía entre 0.2 [m/s] y 0.8 [m/s] y en la sección más alta oscila entre

0.25 [m/s] y 1.15 [m/s]. La velocidad del aire entre dos paneles depende notablemente del flujo

de aire que entra a través de los laterales. Este flujo lateral también modifica la temperatura del

aire y el coeficiente de transferencia de calor. Por otro lado, si se analiza el comportamiento de

la temperatura del aire, en la posición inferior tiene casi el valor de referencia, pero en la sección

media oscila entre 309 [K] y 315 [K]. En la sección más alta fluctúa entre 316 [K] y 325 [K] con
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Figura 6: Temperatura del aire y magnitud de la velocidad a 200[mm], 800[mm] y 1400[mm] desde el centro del

colector superior.

un valor medio de 318 [K], con que ∆Tair = (Tair2 − Tref ) = 15 [K].

Los mapas de colores de los flujos de calor y del coeficiente de transferencia locales para

los paneles 1, 6, 11, 16, 21, 26 se muestran en la figura (7) para un instante de tiempo deter-

minado. A partir de estas cifras se puede afirmar que los valores más altos de transferencia de

calor se correlacionan con las zona de mayor turbulencia en el canal de aire. Esto demuestra la

importancia de considerar un modelado adecuado de la turbulencia.

Figura 7: Distribución del flujo de calor y coeficiente de transferencia térmica en lo paneles {1, 6, 11, 16, 21, 26}.

El coeficiente de transferencia promedio del aire y la potencia disipada en cada panel del

radiador se representa en la figura (8). En esta figura se puede observar que el panel exterior di-

sipa aproximadamente entre 15 % y 20 % más de energía que los paneles interiores. La energía

media disipada por el radiador es de 12.9 [kW]. Además, el coeficiente de transferencia prome-

dio del aire es haire = 6.99 [W/m2K], el cual se calcula para todo el radiador en los últimos 200
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pasos de tiempo de la simulación. Este valor es 29,5 % mayor que el obtenido con el modelo

reducido.
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Figura 8: Potencia disipada y coeficiente de transferencia en los paneles.

El valor medio del coeficiente de transferencia térmica calculado en la simulación comple-

ta del radiador se puede utilizar como dato de entrada para el modelo reducido, en lugar de

considerar el valor obtenido con la ecuación (19). De esta manera, la nueva condición obte-

nida con el modelo reducido es: temperatura de entrada y salida del aceite Toil1 = 332.3 [K]

y Toil2 = 342.55 [K], temperatura de salida del aire Tair2 = 314.45 [K], caudal de aceite

Qoil = 0.541× 10−3 [m3/s] = 32.05 [ L/ min], velocidad promedio en el canal de aceite Uoil =
0.0105 [m/s] y velocidad media del aire Uair = 0.93 [m/s].

4. MEDICIONES EXPERIMENTALES

Las mediciones experimentales de diferentes variables termodinámicas y fluido dinamicas se

llevaron a cabo en un banco de ensayos construido ad-hoc por la empresa Tadeo Czerweny S.A.

El aceite se calienta en una cuba de 3000 litros mediante tres bobinas de 10 kW cada una, las

cuales funcionan de forma independiente. Cada radiador está provisto de una válvula situada

en la caño colector inferior que cierra el circuito de aceite de dicho radiador. Esto, en conjunto

con la posibilidad de utilizar de forma independiente las bobinas calefactoras de aceite, permite

hacer las pruebas con un único radiador y así evitar los efectos de interacción entre ellos. La

temperatura del aceite se mide con termocuplas de tipo-k instaladas en los colectores superior e

inferior del radiador central y en el depósito de aceite (Ver figura 1). El caudal de aceite se mide

en el colector de retorno, después que el aceite se enfrió en el radiador.

Por otro lado, la temperatura en la superficie de la aleta se mide con termocuplas de tipo-k

en seis posiciones distintas, indicadas con puntos en la figura 1). Hay dos termocuplas situadas

a 200 [mm] desde el centro del colector superior, las dos siguientes están situadas a 800 [mm]

desde la misma posición de referencia y las últimas están a 1400 [mm]. Las termocuplas están

haciendo contacto con la superficie de la aleta en la parte externa de los canales de aceite núme-

ros 1 y 3. El panel número 17 se elige para hacer las mediciones, contando desde el más cercano

al depósito de aceite. Además, las mismas posiciones se utilizan para medir la velocidad y tem-
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peratura del aire usando un anemómetro de hilo caliente con una sonda de 8 [mm] de diámetro.

En este caso, las mediciones se toman a la mitad de la distancia entre dos aletas. También, la

velocidad del aire y su temperatura se miden a 200 [mm] de la parte superior del colector para

varios canales de aire a lo largo de todo el radiador. El anemómetro tiene un rango de medición

de 0.15 [m/s] a 30 [m/s] con una precisión de 3 % y un rango de temperatura del aire de -20 ◦C a

80 ◦C con una precisión de 0,4 %. El banco de ensayos está completamente rodeada por muros

de protección (no dibujados en la figura 1) con el fin de evitar corrientes de aire espúrias que

podrían modificar las mediciones. Además, el depósito de aceite está completamente cubierto

con un aislamiento térmico para reducir al mínimo las pérdidas de calor. Para todas las pruebas,

la distancia vertical entre las líneas centrales del calentador y el radiador es de 450 mm y la

distancia entre los bordes de dos radiadores es 500 [mm]. Cada radiador está equipado con 26

aletas, cada una de 1800 [mm] de altura, 490 [mm] ancho y 1,74 m2 de superficie.

5. RESULTADOS

Los resultados experimentales se obtuvieron con las tres bobinas conectadas y el aceite

circulando a través de los tres radiadores. Después que el aceite llegó a un régimen constan-

te, la diferencia de temperatura del aceite medida entre la entrada y la salida del radiador es

∆Toil = 10, 4◦C y el caudal de aceite es de Qoil = 33 [L/ min]. Si estos valores se comparan

con los obtenidos mediante el modelo reducido (es decir, ∆Toil = 10, 3◦C, Qoil = 31.6 [L/ min])

después de considerar el coeficiente de transferencia de calor calculado en la simulación CFD

del radiador completo, se puede afirmar que hay una buena concordancia entre ellos. Teniendo

en cuenta el balance de energía en el aceite dada por la ecuación (5), la potencia disipada de

un radiador es P = 9, 471kW, que es casi un 30 % más baja que la calculada en la simulación

del radiador completo. Parte de esta discrepancia se debe al hecho de que en la simulación del

radiador no se tiene en cuenta la influencia de la proximidad con los otros radiadores, un efecto

que sí está presente durante las mediciones experimentales.

La distribución de la temperatura en la superficie del panel en las posiciones indicadas en la

figura (1) se resume en la tabla (1). Estos valores de temperatura pueden ser comparados con los

calculados por CFD (véase la sección 3.1) y se resumen en la tabla (1). Como se puede ver, las

temperaturas obtenidas con la simulación CFD son más altas que las adquiridas experimental-

mente, con una diferencia máxima de 5, 5◦C en la parte superior del panel. Se considera que esta

diferencia es aceptable teniendo en cuenta las incertidumbres en las mediciones experimentales,

lo que confirma que la simulación conjugada es válida como una herramienta de análisis.

Position [mm] 200 800 1400

Experimental measurements

Oil channel N◦1 326.5 323.4 321.2

Oil channel N◦3 330.0 325.5 321.8

Computed with conjugated heat transfer model

Oil channel N◦1 332.0 322.5 319.0

Oil channel N◦3 335.3 331.0 324.0

Tabla 1: Temperaturas [K] medidas y calculadas en diferentes posiciones en la superficie del panel (ver Fig.1).

Por otro lado, la velocidad del aire se miden a la cota de 200 [mm] a lo largo del radiador

completo (es decir, los canales de aire se numeran siguiendo el mismo orden que el utilizado

para los paneles (ver Fig 1). Estas velocidades se muestran en la figura (9). En los canales de
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aire números 1, 4, 7, 10, 13, 16, 19, 22, 25, los círculos denotan los valores medios promediados

en el tiempo y las barras representan los valores mínimo y máximo promediados en el tiempo,

registrados en esas posiciones durante el lapso de medición que fue de aproximadamente 180

segundos.

0

0.5

1

1.5

2

0 5 10 15 20 25

V
e
r
t
i
c
a
l
 
v
e
l
o
c
i
t
y
 
[
m
/
s
]

Channel number between radiator fins

time averaged CFD (boxes)
time averaged Experimental (bars)

Figura 9: Comparación de la velocidad del aire para el caso experimental y simulación CFD a 200 [mm] del

colector superior.

También, en la misma figura se representan con cajas las velocidades verticales del aire pro-

mediadas en el tiempo calculadas por la simulación CFD del radiador completo, en los mismos

canales de aire. Los diamantes en las cajas representan las velocidades medias promediadas en

el tiempo y los límites de las cajas representan los valores máximos y mínimos promediados

en el tiempo. Se puede observar que, excepto en el canal 1, las velocidades del aire calculadas

por CFD se corresponden considerablemente bien con las mediciones experimentales. Por otro

lado, la media de las velocidad medias del aire registradas en los experimentos a 200 [mm]

para el radiador completo es de Uair = 0.668 [m/s] y la obtenida a partir de la simulación del

radiador es Uair = 0.67 [m/s]. Considerando el nivel de turbulencia presente en los canales de

aire, las fluctuaciones de velocidad registradas en los experimentos y las que se observan en las

simulaciones, se puede inferir que ambos resultados concuerdan notablemente.

6. CONCLUSIONES

En este trabajo se analizó la termo-fluido dinámica de un radiador de un transformador de

potencia que trabaja en modo ONAN. La metodología seguida para el análisis consiste en uti-

lizar en primera instancia un modelo reducido basado en fórmulas analíticas y semi-empíricas.

Los resultados obtenidos a partir de este modelo se utilizan como condiciones de contorno para

llevar a cabo la simulación CFD 3-D acoplada para un único panel del radiador. A partir de esta

simulación, se obtienen el flujo de aceite en los canales de refrigeración, así como la distribución

de temperatura en la superficie del panel. Esto último se utiliza como distribución inicial de la
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temperatura para todos los paneles en la simulación completa del radiador, en la que solamente

se resuelve la transferencia de calor por convección desde los paneles hacia el aire. Por último,

se calcula un coeficiente de transferencia de calor por convección para el radiador completo,

que se utiliza para retroalimentar el modelo reducido, reemplazando el correspondiente valor

calculado a partir de fórmulas empíricas. Este procedimiento permite mejorar la precisión de

los resultados obtenidos con el modelo reducido, ya que el coeficiente de transferencia obte-

nido a partir de la simulación del radiador completo toma en cuenta los datos geométricos del

panel, los detalles del flujo de aceite, el calor transferir dentro de los canales de refrigeración

del panel, la turbulencia del aire, así como los efectos de la corriente de aire que entra y sale

por los laterales del radiador. La precisión de los cálculos se evalúa mediante la comparación de

los resultados numéricos contra los experimentales. Esto permite concluir que la metodología

numérica propuesta es capaz de predecir los valores de algunas variables características del pro-

blema con una precisión aceptable. Sin embargo, para otros parámetros como la velocidad del

aire y la temperatura en la superficie de los paneles del radiador, la incertidumbre en los valores

predichos es más alta. Además, el análisis permite predecir fenómenos físicos como el flujo de

aire entre los paneles del radiador o la velocidad de aceite en los canales de refrigeración del

panel. Por otra parte, la metodología propuesta evita tener que resolver el problema termo-fluido

dinámico 3-D acoplado para el radiador completo, por lo tanto se reducen los costos desde el

punto de vista computacional.
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