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Resumen

En este trabajo se analiza experimentalmente la caída de pre-

sión estática entre dos estaciones de un tubo corto ( x/d<6) de

sección transversal circular por el cual fluye un flujo de aire en

torbellino generado por un ventilador axial y el comportamiento

del coeficiente de fricción en función del número de Reynolds.

Se encontró que la diferencia de presión estática representa la

energía aprovechada respecto de la energía entregada por el

ventilador, determinándose que, para una misma potencia, una

diferencia de presión estática grande indica un mayor gasto o

flujo de aire. Respecto al coeficiente de fricción, se observó que

para números de Reynolds bajos, menores a 3.4 x 104, el coefi-

ciente de fricción se incrementa con el incremento del número

de Reynolds, un comportamiento parecido al existente en la

transición de flujo laminar a turbulento y que a partir de dicho

número de Reynolds, el coeficiente de fricción permanece prác-

ticamente constante, comportamiento semejante al flujo domi-

nado por la rugosidad. Se determinó que los coeficientes de

fricción obtenidos experimentalmente son hasta un 75% ma-

yor que el valor correspondiente a una rugosidad relativa del

material del tubo bastante grande (ε/d = 0.03). Se concluye que

el hecho de que el coeficiente de fricción sea tan grande se debe

a que el flujo es en torbellino.

Palabras clave: flujo en torbellino, caída de presión.

Abstract

(Pressure Drop Due to a Swirling Flow)

An experimental investigation is performed to analyse the

static pressure drop between two stations of a circular cross

section short pipe (x/d<6) and the behaviour of the coefficient

of friction based on the Reynolds number of an air swirling

flow generated by an axial fan. The results obtained show

that the static pressure differential represents the energy

consumption respect to the energy given by the fan,

determining itself that, for a same power, a great static pressure

differential indicates a greater air flow. With respect to the

friction coefficient, it was observed that for Reynolds numbers

smaller than 3.4 x 104, the friction coefficient is increased

with the increase of the Reynolds number, a  behaviour simi-

lar to the existing one in the transition from laminar to

turbulent flow and that from this Reynolds number, the friction

coefficient practically remains constant, similar behaviour to

the flow dominated by the roughness. One determined that

the coefficients of friction obtained experimentally are until a

75% greater than the value corresponding to a quite great

relative roughness of the pipe material (ε/d = 0.03). One

concludes that the main factor that the friction coefficient is

so great is the swirling flow itself.

Key words: swirling flow, presure drop.
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1. Resumen

En este trabajo se analiza experimentalmente la caída de pre-
sión estática entre dos estaciones de un tubo corto ( x/d<6) de
sección transversal circular por el cual fluye un flujo de aire
en torbellino generado por un ventilador axial y el compor-
tamiento del coeficiente de fricción en función del número
de Reynolds. Se encontró que la diferencia de presión estáti-
ca representa la energía aprovechada respecto de la energía
entregada por el ventilador, determinándose que, para una
misma potencia, una diferencia de presión estática grande
indica un mayor gasto o flujo de aire. Respecto al coeficiente
de fricción, se observó que para números de Reynolds bajos,
menores a 3.4 x 104, el coeficiente de fricción se incrementa
con el incremento del número de Reynolds, un comporta-
miento parecido al existente en la transición de flujo laminar

a turbulento y que a partir de dicho número de Reynolds, el
coeficiente de fricción permanece prácticamente constante,
comportamiento semejante al flujo dominado por la rugosi-
dad. Se determinó que los coeficientes de fricción obtenidos
experimentalmente son hasta un 75% mayor que el valor
correspondiente a una rugosidad relativa del material del
tubo bastante grande (ε/d = 0.03). Se concluye que el hecho
de que el coeficiente de fricción sea tan grande se debe a que
el flujo es en torbellino.

Palabras clave: flujo en torbellino, caída de presión.

2. Abstract (Pressure Drop Due to a Swirling Flow)

An experimental investigation is performed to analyse the
static pressure drop between two stations of a circular cross
section short pipe (x/d<6) and the behaviour of the coefficient
of friction based on the Reynolds number of an air swirling
flow generated by an axial fan. The results obtained show
that the static pressure differential represents the energy
consumption respect to the energy given by the fan,
determining itself that, for a same power, a great static pressure
differential indicates a greater air flow. With respect to the
friction coefficient, it was observed that for Reynolds numbers
smaller than 3.4 x 104, the friction coefficient is increased
with the increase of the Reynolds number, a behaviour simi-
lar to the existing one in the transition from laminar to
turbulent flow and that from this Reynolds number, the
friction coefficient practically remains constant, similar
behaviour to the flow dominated by the roughness. One
determined that the coefficients of friction obtained
experimentally are until a 75% greater than the value
corresponding to a quite great relative roughness of the pipe
material (ε/d = 0.03). One concludes that the main factor that
the friction coefficient is so great is the swirling flow itself.

Key words: swirling flow, pressure drop.

3. Introducción

El flujo en torbellino en el interior de un tubo de sección
transversal circular se caracteriza porque su campo de velo-
cidades está formado principalmente por la componente
tangencial y por la componente axial, como se muestra en la
figura 1. Generalmente la componente radial se considera
despreciable. La distribución de dichas velocidades (axial y
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tangencial) va evolucionando conforme el flujo se mueve
corriente abajo. En general, el perfil de velocidad tangencial
tiende a desaparecer mientras que el perfil de velocidad axial
tiende al perfil típico de un flujo desarrollado en un tubo, es
decir, el flujo en torbellino, por su naturaleza, es un flujo no
desarrollado.

La caída de presión que se produce cuando un flujo de fluido
se conduce a través de un tubo se relaciona directamente con
la pérdida de energía total debida al cambio de energía interna
del fluido y a la transferencia de calor hacia el medio ambien-
te. Estos dos factores se relacionan directamente con la fric-
ción del fluido con las paredes del tubo. Para el caso de un
flujo desarrollado o para el caso de un flujo no desarrollado en
el que la separación entre estaciones es pequeña, es decir, un
tubo corto, y además considerando que el flujo es estable,
unidimensional e incompresible y que el tubo es horizontal, la
pérdida de carga, h

f
, es

(1)

en donde ∆p = p
1
 – p

2
  es la diferencia de presión estática entre

estaciones, ρ es la densidad del fluido y g la aceleración de la
gravedad. Las unidades en la ecuación (1) son de energía por
unidad de peso o simplemente de longitud.

White [2] indica que la pérdida de carga para flujos desarro-
llados se determina con la ecuación de Darcy-Weisbach:

Fig. 1. Perfil de velocidades de un flujo en torbellino (tomada
de Kitoh [1]).

h
f
 =

∆p
ρg

(2)

en donde U
m
 es la velocidad axial media general (bulk en

inglés), L es la longitud del tubo o distancia entre las estacio-
nes, d el diámetro del tubo y f es el coeficiente de fricción de
Darcy, el cual se obtiene del diagrama de Moody utilizando
como datos de entrada el número de Reynolds y la rugosidad
relativa del tubo, o bien, para fines prácticos y considerando
un flujo turbulento en tubos de pared lisa, White [2] estable-
ce que se puede calcular con la siguiente ecuación:

  f = 1.02(logR
e
)−2.5                              (3)

en donde R
e
 es el número de Reynolds, el cual se calcula con

la siguiente expresión:

(4)

en donde ν es la viscosidad cinemática del aire.

Para el flujo en un tubo de sección transversal circular, U
m
 se

calcula con la siguiente expresión:

(5)

en donde U
(r)

 es la distribución o perfil de velocidad axial en
función del radio, r y r

0
 son la posición radial y el radio del

tubo, respectivamente.

Para fines de su empleo en la discusión de resultados, se
presenta la ecuación que establece White [2] para el coefi-
ciente de fricción cuando el flujo es dominado por la rugosi-
dad del tubo, la cual es:

(6)

en donde ε es la altura media de la rugosidad del material del
tubo.

R
e
 =

U
m
d

v

0

0

U
r

∫
U

m
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2  U(r)rdr
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El diagrama de Moody, al igual que las ecuaciones (2), (3) y
(6), consideran que el flujo es axial y desarrollado, por lo
tanto, estrictamente no son aplicables a flujos no-desarrolla-
dos o en torbellino, es decir, no consideran la diferencia de
energía cinética debido a que la distribución radial de la
velocidad en cada estación es diferente. En las referencias
[1], [3], [4], [5], [6] y [7] se analiza el flujo en torbellino en
tuberías, sin embargo, solamente Chang y Dhir [3] reportan
coeficientes de fricción aunque no en función del número de
Reynolds sino que en función de la distancia axial
adimensional; mientras que Kitoh [1] reporta coeficientes de
esfuerzo cortante promedio locales (no totales) en función
de la intensidad del torbellino. Por lo anterior, dado que existe
poca información del comportamiento que tiene la caída de
presión en flujos no desarrollados o en torbellino en tubos
cortos, el objetivo principal de este trabajo es analizar expe-
rimentalmente, a partir de las ecuaciones (2) y (4), el
significado de la caída de presión estática y el comporta-
miento del coeficiente de fricción total en función del núme-
ro de Reynolds para un flujo en torbellino que se conduce a
través de un tubo de sección transversal circular con una
relación longitud/diámetro pequeña (x/d<6).

4. Desarrollo

4.1. Equipo experimental

Para el desarrollo de este trabajo se utilizó el aparato que se
muestra en la figura 2, el cual consta de un ventilador axial
de seis aspas de 300 mm de diámetro accionado por un

motor monofásico de 0.125 hp y un reóstato que permite
regular las rpm del motor en el rango de 509 a 4 764 rpm. El
ventilador, al que se le quitaron los enderezadores de flujo
para generar el flujo en torbellino, se acopla con una tobera
metálica a un tubo de sección transversal circular que tiene un
diámetro interno de 184 mm y 1 300 mm de longitud. El tubo
está formado por tres tramos, los dos tramos de los extremos
son fijos y tienen una longitud de 300 mm y 250 mm respecti-
vamente, mientras que el tramo central mide 750 mm de lar-
go. El tubo central tiene la posibilidad de girar, aunque esta
facilidad no se utilizó en el presente trabajo. En cada uno
de los tubos fijos hay cuatro tomas de presión estática colo-
cadas en la misma estación y a cada 90º alrededor del perí-
metro del tubo, lo cual permite determinar la presión estáti-
ca promedio en cada estación, indicadas con E1 y E2 en la
figura 2, y con éstas la diferencia de presión estática o caída
de presión entre ambas estaciones, las cuales están separa-
das 840 mm. Las presiones se midieron con un manómetro
de agua que tiene la posibilidad de cambiar su inclinación,
desde 90° hasta una posición horizontal. En la descarga del
tubo se tiene un bastidor que permite adaptar un soporte
para los sensores de hilo caliente con el fin de medir la
distribución de velocidad axial. La instrumentación utili-
zada para medir el perfil de velocidad consiste del sistema
de anemometría de hilo caliente a temperatura constante
modelo Streamline fabricado por la empresa Dantec [8]. El
sensor de hilo caliente empleado es el 55P14, el cual es
adecuado para medir flujo unidimensional por lo que se
colocó de tal forma que la componente de la velocidad
tangencial tuviera la menor influencia posible.

Fig. 2. Esquema del equipo experimental.
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4.2. Medición de las presiones estáticas

Empleando el manómetro de agua se midió la presión estática
promedio en cada una de las dos estaciones ubicadas en los
tramos de tubo fijo para diversas velocidades de rotación del
ventilador, es decir, para diferentes velocidades del flujo.
Debido a que el tramo de tubo central puede girar, existe una
pequeña separación entre este tubo y cada uno de los tramos
de tubo fijo a través de las cuales se fuga el aire. Por tal razón
y con el fin de encontrar datos experimentales que propor-
cionen información sobre el significado de la pérdida de car-
ga, este experimento se realizó primeramente con las ranuras
internas descubiertas y después con las ranuras cubiertas con
plástico con el fin de eliminar la fuga de aire en dichas zonas.
Las mediciones se muestran en la figura 3.

4.3. Medición del perfil de velocidad axial

Empleando el anemómetro de hilo caliente se midió el perfil
de velocidad axial en la estación x/d = 6  del tubo, para rpm
del ventilador, desde 550 hasta 1 400, variando de 100 en
100 rpm a partir de las 600 rpm. Los perfiles de velocidad
obtenidos se presentan en la figura 4. En esta gráfica los
valores de velocidad en la pared del tubo, r / r

0
= 1, es cero

con base en la condición de no deslizamiento.

4.4. Procesamiento de la información experimental

La información experimental presentada en la figura 4, se procesó
utilizando el paquete MatLab [9, 10]. Las funciones del MatLab

Fig. 3. Variación de la presión estática en la pared del tubo
en las estaciones E1 y E2 en función de las rpm del

ventilador.

que se aplicaron son: la función polyfit con la cual se realizó el
ajuste de regresión de los datos experimentales a curvas
polinomiales, la función polyval con la que se evaluó la veloci-
dad para valores del radio adimensional no medidos experimen-
talmente y la función trapz con la cual se realizó la integración
numérica a partir de las funciones polinomiales obtenidas.

4.4.1. Determinación de la velocidad axial media general

Empleando las funciones polinomiales obtenidas para la dis-
tribución de la velocidad axial, la función trapz y la ecua-
ción (5), se obtuvo la velocidad axial media general. En la
figura 5 se muestra la gráfica de la velocidad axial media
general, U

m
, calculada a partir de cada una de las curvas mos-

tradas en la figura 4, en función de las rpm del ventilador.

Dado que la medición de la distribución de velocidad axial se
realizó en el rango de 550 a 1 400 rpm, para obtener la veloci-
dad axial media para velocidades de giro del ventilador mayo-
res a 1 400, se realizó una extrapolación empleando la función
lineal obtenida al aplicar la función polyval del MatLab a los
datos mostrados en la figura 5 y que es la siguiente:

U
m
  = 0.00258 rpm – 0.2942       (7)

Esta ecuación se representa en la figura 5 con la línea continua.

4.4.2. Determinación del número de Reynolds

Utilizando la velocidad axial media general del flujo, U
m
,

calculada con la ecuación (7) y empleando la ecuación (4)

Fig. 4. Distribución de velocidad axial.

Científica

162



IPN                                                                                                                                                                                                   ESIME

con d igual a 0.184 m y ν  del aire igual a 1.8959 x 10-5 m2/s,
valor determinado para una temperatura de 18°C, se calculó
el número de Reynolds para las diversas rpm del ventilador
utilizadas para medir las presiones estáticas en la pared del
tubo en las estaciones E1 y E2 (509 a 4 764 rpm). Los
resultados se muestran en la tabla 1.

4.5. Análisis de resultados

4.5.1. Caída de presión estática entre las estaciones E1 y E2

La caída de presión estática en el tubo del equipo experimental
utilizado se determinó a partir de la diferencia de presión entre

Fig. 5. Variación de la velocidad axial media general en
función de las rpm del ventilador.

Fig. 6. Diferencia de presión estática entre estaciones.

las estaciones E1 y E2 para las dos condiciones de operación
del mismo, lo cual se muestra en la figura 6. Esta diferencia de
presión estática no representa de manera estricta la pérdida
de energía total entre las estaciones ya que, al igual que en las
ecuaciones (1) y (2), no se toma en cuenta la diferencia de energía
cinética entre las estaciones. Para determinar la pérdida de carga
total en forma correcta, debido a que el flujo es no-desarrollado,
se debe determinar la distribución de velocidad radial en cada
estación y calcular la energía cinética en cada una de ellas.
Estrictamente, los perfiles deben ser diferentes dado que cada
una de las componentes de velocidad presenta una variación
con la distancia axial. Sin embargo, dado que el tubo es corto, se
puede suponer sin mucho error que la energía cinética en cada
estación es la misma. Por lo tanto la caída de presión estática
representa un valor bastante aproximado de la pérdida de energía,
por lo que su determinación es importante para cuantificar los
requerimientos de energía en un flujo en torbellino.

Con la finalidad de establecer el significado de la diferencia
de presión entre estaciones, en primera instancia se analiza el
efecto de las fugas de aire a través de las ranuras entre el tubo
central y los dos tramos de tubo fijos. Como se observa en la
figura 3, la presión estática en la estación 1 es ligeramente
menor para la condición de fuga de aire, aunque la presión
estática en la estación 2 es mucho mayor para la condición de
fuga de aire lo cual hace que la diferencia de presión entre
estaciones sea mucho menor cuando existen fugas que cuando
no existe tal situación, tal y como se muestra en la figura 6.
Se considera que la presión estática en la estación 2 es mayor
cuando hay fugas debido a que el flujo o gasto de aire que se
escapa por las ranuras provocan un menor gasto por el tubo

rpm del
ventilador

0
509
883

1398
1938
2392
2931
3518
4065
4764

U
m
, m/s

0
1.2052
2.1847
3.5333
4.9474
6.1363
7.5479
9.0851

10.5175
12.3480

Re X 105

0
0.1170
0.2120
0.3429
0.4802
0.5955
0.7325
0.8817
1.0207
1.1984

Tabla 1. Número de Reynolds para diversas rpm del
ventilador.
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principal y por tanto una disminución de la presión dinámica
a lo largo del tubo, y puesto que la caída de presión total
debe ser la misma en el tubo que en las ranuras (considerando
que las ranuras operan como ramas en paralelo del tubo
principal), aparece un incremento en la presión estática.

Lo anterior deja ver que una diferencia de presión estática
pequeña representa una pérdida de carga grande, es decir, la
energía que se aprovecha para conducir el flujo a través del
tubo respecto a la entregada por el ventilador es menor.
Obviamente la energía faltante se emplea para generar el flujo
a través de las ranuras por donde se fuga el aire. Por otra parte,
cuando no existen fugas, la diferencia de presión es mayor,
lo cual indica que se aprovecha una mayor cantidad de energía
y por lo tanto las pérdidas de energía son menores. Este
resultado permite establecer que la diferencia de presión
estática o pérdida de carga cuando el tubo es horizontal y
corto, representa la energía aprovechada respecto de la energía
que entrega el ventilador. De aquí se establece también que,
para una misma potencia, es decir, para un mismo valor de
rpm del ventilador, una diferencia de presión grande entre
estaciones indica un mayor gasto o flujo de aire.

4.5.2. Coeficiente de fricción

Una vez establecido el significado de la pérdida de carga, se
analiza el comportamiento del coeficiente de fricción en fun-
ción del número de Reynolds. Con 0.95 kg/m3 para la densi-

Fig. 7. Pérdida de carga y coeficiente de fricción entre las
estaciones E1 y E2 en función del número de Reynolds. Los

coeficientes de fricción están multiplicados por 50.

dad del aire, y g = 9.81 m/s2 y la ecuación (1), se calculó la
pérdida de carga, h

f
. Empleando L = 0.84 m, d = 0.184 m, la

velocidad axial media para cada rpm, U
m
, y la ecuación (2), se

calculó el coeficiente de fricción, f. En la figura 7 se muestra
la gráfica para la pérdida de carga y para el coeficiente de
fricción entre las estaciones E1 y E2 del tubo en función del
número de Reynolds.

De la figura 7 se determina que la pérdida de carga o la
diferencia de presión entre estaciones se incrementa conforme
el número de Reynolds se incrementa, lo cual indica que la
potencia del ventilador y el gasto de aire aumentan. Con ayuda
de la función polyfit del MatLab, se determinó que la mejor
regresión para los datos de la pérdida de carga de la figura 7
es del tipo cuadrática. Esta ecuación es la siguiente:

           h
f 
 = (2.346E−10)R

e
2 + (9.087E−07)R

e 
− 0.0249        (8)

Para fines de comparación del coeficiente de fricción, en la figu-
ra 7 se incluye también la gráfica del coeficiente de fricción
calculado con la ecuación (3), que como se mencionó, se aplica
a flujos desarrollados en tubos lisos. Como se observa, el com-
portamiento del coeficiente de fricción obtenido experimental-
mente es muy diferente al calculado con la ecuación (3). Se
considera que esto se debe a que el flujo analizado es en torbe-
llino (no desarrollado) y a la rugosidad del tubo. Un hecho
importante es que los coeficientes aquí obtenidos son bastante
mayores, hasta cinco veces más, lo cual concuerda con lo repor-
tado por Kitoh [1] en el sentido de que los coeficientes de fric-
ción son mucho mayores cuando el flujo es en torbellino, res-
pecto de los coeficientes para un flujo desarrollado turbulento
típico.

También se observa de la figura 7 que para números de Reynolds
bajos, menores a 3.4 x 104, el coeficiente de fricción se
incrementa con el incremento del número de Reynolds, un
comportamiento parecido al existente en la transición de flujo
laminar a turbulento y que a partir de dicho número de
Reynolds, el coeficiente de fricción permanece prácticamente
constante, en el rango calculado, comportamiento semejante
al flujo dominado por la rugosidad. Comparando el coeficien-
te de fricción obtenido para números de Reynolds mayores a
3.4 x 104 con el valor calculado con la ecuación (6) para una
rugosidad relativa bastante grande, ε/d = 0.03 (f = 0.0572,
valor mostrado también en la figura 7 con un triángulo inver-
tido), se observa que los coeficientes de fricción obtenidos
experimentalmente son hasta un 75% mayores que dicho va-
lor. Se considera pues que el efecto predominante para que el
coe-ficiente de fricción sea tan grande, se atribuye en gran
parte al hecho de que el flujo es en torbellino.
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5. Conclusiones

De los resultados encontrados se determinó que la diferencia
de presión estática entre dos estaciones de un tubo
representa, en forma aproximada, la pérdida de carga. Se
recalca que es en forma aproximada ya que no se toma en
cuenta la diferencia de energía cinética debido a que el
flujo en torbellino es un flujo no desarrollado. Otro aspecto
que es importante recalcar es que la pérdida de carga se
puede entender como la energía necesaria para producir un
determinado flujo de fluido, es decir, a mayor diferencia de
presión estática mayor gasto de fluido, o lo que es lo mismo,
mayor potencia requerida para generar dicho flujo.

Respecto al coeficiente de fricción, queda demostrado que
un flujo en torbellino genera coeficientes de fricción mucho
mayores incluso que los coeficientes correspondientes a una
condición de flujo dominado por la rugosidad, es decir, se
requiere considerablemente más potencia para producir un
mismo gasto cuando el flujo es en torbellino que cuando es
un flujo axial laminar o turbulento típico.
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