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En el presente informe detalla la investigacién sobre la transferencia de calor en el flujo
de aire y la superficie de un intercambiador con aletas y tubos con generadores de vortices
delta winglet curvos y planos. Este trabajo es realizado a través de una simulacién hecha por
Ansys Fluent.

El objetivo principal de este trabajo es realizar un estudio sobre el comportamiento térmi-
co de un intercambiador de calor con diferentes generadores de vortices, a través del software
Ansys Fluent. Para ello se debe validar el modelo base obtenido de una investigacién expe-
rimental. Luego se debe simular el modelo con los cuatros generadores de vortices diferentes
anadidos, los delta winglet curvo 1 (gvdwe 1) y 2 (gvdwe 2) y el delta winglet plano 1 (gvdwp
1) y 2 (gvdwp 2), donde 1 > 2 en tamano. Para finalizar se interpretan los cambios en los
resultados que provocan los generadores de vértices relacionado al aumento de calor y la
pérdida de presion.

Los resultados obtenidos de la simulacién del caso base confirma la validacion, pues la
diferencia obtenida en comparacién con el estudio experimental fue de un méximo 7,25 % y
un 3,81 % para el factor de Colburn (j) y el factor de Friccién (f) respectivamente. Ademés
se valida la independencia del mallado al tener como maximas 0,93 % para el j y 6 % para el
f, entre los mallados medios y finos.

Se observo que la capa limite térmica en todos los casos desaparecia cerca de la zona del
primer tubo, debido al flujo turbulento sumado a los vértices generados por los delta winglets,
lo que se traducia en una mejor térmica.

Todos los generadores de vortices anadidos aumentan la transferencia de calor, en el cual
los planos fueron los que mejores, siendo el gvdwp 1 el mejor con un 89 % de aumento con
respecto al caso base. Los generadores de vortices curvos destacaron en la pérdida de presion,
en el cual el mas destacado fue gvdwe 2 con solo 24,61 %.

En cuanto al rendimiento de area, el mejor evaluado fue el gvdwe 2, este criterio privilegia
el tamano de un intercambiador, si su objetivo es en términos econdémicos este debe elegir.
En cuanto al criterio de rendimiento global, el mas destacado fue gvdwp 1, si su objetivo es
dado aprovechar el maximo la transferencia de calor, este debe elegir.
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Capitulo 1

Introduccion

1.1. Motivacion

Los intercambiadores de calor son de suma importancia en variadas industrias, desde pro-
cesos quimicos hasta generacion de energia. Investigar métodos en la cual se puede mejorar
la transferencia es bastante satisfactorio.

La adicién de generadores de vértices longitudinales lleva varios anos, el tema poco ha
variado en cuanto a geometrias o a la cantidad anadida. Seguir aportando desde diferentes
puntos, seria muy util para la ciencias e ingenieria.

Como estudiante siempre se tiene que estar a la vanguardia con los conceptos y métodos
usados hoy en dia, para poder aplicarlos en la industria. Esta investigacion es la adecuada,
pues cabe en los temas de interés que es transferencia de calor.

1.2. Objetivos

1.2.1. Objetivo principal

Realizar una comparacion del rendimiento térmico entre generadores de vortices delta
winglet planos y curvos en un intercambiador de calor.

1.2.2. Objetivos especificos

» Validar el modelo computacional creado, con los resultados obtenidos en el estudio
experimental del paper de Wang 1996 [1]

= Diseniar y modelar los generadores de vortices en el intercambiador de calor.

= Realizar las simulaciones a través de Ansys Fluent del modelo con los distintos genera-
dores de vortices.

= Obtener los resultados en términos termodinamicos obtenidos de las simulaciones, com-
parando entre en las distintos casos.



1.3. Alcances

= Fsta investigacién se hace a través de un software computacional, Ansys Fluent.

= Se modela con diferentes generadores de vortices delta winglet, dos planos y dos curvos
de diferente tamano.

= Se mantiene constante la configuracién de los tubos y de la geometria de las aletas.
» Flujo Turbulento con Reynolds de 5000, 6500 y 8000.

= La investigacion se limitara al comportamiento del aire y como se comporta con en el
intercambiador de calor.



Capitulo 2

Antecedentes

2.1. Intercambiadores de calor

Los intercambiadores de calor de aletas y tubos son variadamente utilizados en diversos
campos, en generacion de energia, aire acondicionado, procesos quimicos, entre otros. Su re-
sistencia térmica se concentra usualmente en la parte del aire. Mejorar la transferencia de
calor en la superficie de la aleta, es primordial para mejorar el rendimiento de un intercam-
biador de calor.
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Figura 2.1: Intercambiador de calor de aletas y tubos [2]

2.2. Generadores de vortices longitudinales

Como solucion para reducir la resistencia térmica se utilizan diferentes formas de aletas
como onduladas, con rejilla, etc. No obstante, mejorar de forma importante el rendimiento
de la trasferencia de calor, esta asociado a una caida de presion. Utilizar generadores de
vértices es la respuesta para aumentar el coeficiente de transferencia de calor, debido a que
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solo produce un pequenio aumento en la caida de presion.

Approaching
Cross-flow

Longitudianl Vortices

Common-flow-down

VGP

Figura 2.2: Esquema de un generador de vortices longitudinales [2]

Los generadores de vértices son pequenas placas en angulo instalada sobre una superficie
de un cuerpo aerodinamico, cuyo objetivo es mejorar la transferencia de calor. Los vortices se
generan como resultado de un fuerte flujo secundario del remolino causado por la separacion
del flujo y la friccién.[3] Estos causan remolinos de flujo y desestabilizacién, modificando
la capa limite. Se pueden generar dos tipos de vortices, que pueden ser longitudinales o
transversales, donde los estudios sefialan que los primeros tiene mejor transferencia de calor
y menos pérdidas de flujo.[4]

2.2.1. Generadores de vortices con superficie plana

En la figura 2.3 se puede visualizar los generadores de vértices longitudinales mas usados,
los que tienen forma triangular (delta) y los que son rectangulares. Se diferencian en su
proyeccion con respecto al suelo, el wing es el que esta horizontal y winglet vertical.

Delta wing
% Rectangular wing
Delta winglet
? Rectangular winglet

Figura 2.3: Esquema de un generador de vértices longitudinales [5]

2.2.2. Generadores de voértices con superficie curva

En cuanto a los generadores de vortices, se han hecho algunas investigaciones en cuanto a
la variacion de geometria y ver sus cualidades en cuanto a su comportamiento termodinédmico.
En la figura 2.4 tiene algunas de las destacadas geometrias usadas en investigaciones. En la
geometria A) es del paper de Esmaeilzadeh [6] y se observa un cilindro eliptico cortado por
la mitad, los resultados obtenidos indican que tiene una caida de presiéon mas baja y un
mejor rendimiento térmico que un simple trapezoide GWV. En la imagen B) del paper de

4



Wang [7] tiene una geometria de un cuarto de esfera vacia. Puede mejorar la transferencia
de calor en un espacio entre aletas mas grande, debido al movimiento remolino producido.
En la imagen C) se tiene un generador de vértice rectangular ondulado hecho por Gholami
[8] mejora la transferencia de calor con una pequena penalizacién en cuanto a la pérdida de
presién. La imagen D) es un rectangular curvo de Naik [9] y su maximo rendimiento es de un
22 % cuando el dngulo de arco es igual a 75 °en comparacién con un canal liso. Por tltimo,
se tiene al E) que es un delta curvo de Song [10], que menciona que mientras més grande es
el generador de vortice para reynolds altos, mas beneficioso es la transferencia de calor, y los
pequenos es mejor para los reynolds bajos.

A) GVW Trapezoide Curvo ‘ B) GVW Semi-Hoyuelo C) GVW Rectangular ondulado

D) GVW Rectangular curvo ‘ E) GVW delta curvo

Figura 2.4: Esquema de un generador de vértices longitudinales

2.3. Flujo laminar y turbulento

Una forma de clasificar los flujos es a través del orden de su movimiento. En donde esté el
flujo laminar que es caracterizado por suaves lineas de corriente y un movimiento altamente
ordenado. En el caso del turbulento se caracteriza por las fluctuaciones en la velocidad y un
movimiento altamente desordenado. La transicion del flujo laminar al turbulento no ocurre
en forma repentina sino que es una region en la que se produce, y depende de la configuracion
geométrica, la aspereza superficial, de la velocidad del flujo, la temperatura del fluido, entre
otras cosas. El nimero de Reynolds es un ntimero adimensional que sirve para caracterizar
el tipo de flujo, se define de la siguiente forma:



(2.1)

En donde:

» V: Velocidad de la corriente superior en =

» [.: Longitud caracteristica de la configuracién geométrica en m
= p: Densidad %

= 4 Es la viscosidad dindmica del fluido en Pa - s

En donde el nimero de Reynold en donde el flujo se vuelve turbulento es el ntimero
critico de Reynolds Re.,. . El caso del intercambiador de calor de aletas y tubos, encontrar
el punto de transicién no es facil, debido a la cantidad de parametros que intervienen, como
los mencionados sumando la configuracion y la forma de los tubos, tienen un rol importante.
Al agregar los generadores de vértices el Re., varia segtin la forma y el angulo de ataque.

2.4. Estudios previos

En la investigacion hecha por Tiggelbeck [11], se observé que varios tipos de generadores
de vértices entre 2000< Re< 9000, y observé que los wing-type producen vortices fuertes
y estables, ademas, que la transferencia de calor aumenta considerablemente en un area de
hasta 100 veces el area del generador de vortices. En cambio, los winglet-type producen una
mayor transferencia de calor, pero con un coeficiente de fricciéon més alto que los wing-type.

El complejo patrén de flujo de aire a través de la superficie de la aleta y el tubo hace
que la prediccion tedrica de los coeficientes de transferencia de calor sea muy dificil, y por
lo tanto las publicaciones son hechas de forma experimental. Un estudio hecho por Rich [12]
[13], investigador del tema llegd a la conclusién que el coeficiente de transferencia de calor
era independiente del espaciado de las aletas.

Fiebig [14] muestra que los generadores de vortices tipo delta wing son més efectivos para
mejorar la transferencia de calor en relacion entre la placa calentada y las areas del gene-
rador de vortices. Ademas, menciona que la diferencia entre delta wing y delta winglet son
insignificantes.[15] Jacobi [16] en su investigacién menciona que el rendimiento del intercam-
biador de calor esta limitado por el coeficiente de transferencia de calor.

En el paper de Pourhedayat [17] realiza simulaciones en un plano rectangular con delta
winglets incrustados, en ella hace el experimento de usar el viento hacia adelante y hacia atras
de forma de ver su comportamiento térmico y su pérdida de carga de acuerdo a como se en-
frente los generadores de vértices al impacta por delante y por detras. Los resultados arrojan
que el viento cuando ataca por delante del generador, es decir por la punta del triangulo
tiene un 33 % més alto el nimero de Nusselt que cuando se impacta por atras. En relaciéon
con la pérdida de carga es similar.

Carlos Encina [18] Realiz6 una investigacion para aumentar la transferencia de calor me-
diante diferentes configuraciones de aletas. Con aletas onduladas, con generadores de vortices
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longitudinales, aletas con persianas y una combinacion entre aletas onduladas y los genera-
dores de vortices longitudinales. Obtuvo como resultado que el de mayor transferencia de
calor se dio en la aleta con persianas.

José Carpio [19] realiz6 un modelo computacional a través de Ansys Fluent, en la cual
simul6 5 geometrias diferentes en la que se diferenciaban el nimero de generadores de vortices,
Con respecto al nimero de Nusselt obtuvo que la geometria con 9 generadores presentd un
aumento del 30 % y el de 36 aument6 en un 102 %. En cuanto al rendimiento térmico destaca
la configuracién de los 36 generadores, presenté un aumento del 52 % del factor de rendimiento
de volumen. También lo hace la geometria con 18 generadores donde tiene un rendimiento
térmico cercano al de 36, con un 75 % de pérdida de carga comparado con el anterior.

2.4.1. Principales ecuaciones

Las ecuaciones gobernantes presentes son las que describen el comportamiento del fluido
a través de la conservacion de la masa, descritas en coordenadas cartesianas, debido a las
caracteristicas del problema. Ecuaciones de continuidad:
dp  O(up)  O(vp)  O(wp)

E—'—@I—i_@y—i—(%:o

Para simplificar el problema, el fluido se considerara la densidad constante. La ecuacién es
la siguiente:
ou Ov Ow

or Toy oz

Donde:
= u: velocidad eje x
= v: velocidad eje y
= w: velocidad eje z

Las ecuaciones de Navier-stokes son ecuaciones de derivadas parciales que expresan ma-
tematicamente la conservacién del momento y de la masa para los fluidos newtonianos. Se
considerara que la gravedad no influye.

0 Op Pu  Pu  0*u] [Ou ou ou ou

M —%‘i‘,u 8x2+8y2+8z2_:p_a+u%+v87y+w$

0 Op (0?0 0%*v O™ [Ov ov ov o]
U— +V— + W

057 oyt o T o T2 TP e T Var TVay T Vo

0_op [0 O O] _ fov  Ov  dv o]
057 = gyt o T o Tz | TP e T ar TVay T Vo)

La ecuacion relacionada con la conservacion de la energia térmica es el modelo turbulento
Shear-Stress Transport (SST) k — w desarrollado por Menter, debido a los altos nimeros
de reynolds que se usan. Su caracteristica se basa en combinar eficazmente la formulacién



robusta y eficaz del modelo k — w en la regién cercana a la pared con la independencia del
flujo libre del modelo k — € en el campo lejano. Las ecuaciones son las siguientes:

Ecuaciones de transporte para el modelo SST-(k-w)

d(pk)  O(pku;) 0 ok -
ot " T om  og, kg, tO T

d(pw)  O(wkuy) 0 ow -
= r —Y.+D
ot " T om  ax, kg, T O Yt Du

Donde:

= k: Energia cinética de turbulencia

w: Tasa de disipacion especifica

G: Generacion de k debido a gradientes de velocidad media

G: Generacién de w debido a gradientes de velocidad media

I'y.: Difusién efectiva de k

I',: Difusion efectiva de w

Y}: Disipacién de k debido a la turbulencia

Y,,: Disipacion de w debido a la turbulencia

Fk,w =H + ﬁ
Okw

Donde:
» 0y NUumero de Prandtl turbulento para k y w.
» [k Viscocidad turbulenta.

Viscosidad turbulenta:

pk
T  maa (L, 552)

a*’ ajw

Donde S es la magnitud de la tasa de deformacion, a* = 1 cuando los reynolds son altos:

1
9% = T 0-F)
Ok,1 Ok,2
1
9w = T (-F)
Ow,1 Ow,2

Fy = tanh(¢7])



Vi 5oou> dpk )

¢1 = min (maa: <0.09wy’ py*w ) oo Dby?

1 1
D = max <2p Ok Ouw , 10_10>

v Ow2 Oy 01 0T

Fy = tanh($3)

Wk 500u>

0.09wy’ py?w

Py = mazx <

Donéie y es la distancia a la préxima superficie y D es la parte positiva del término difusién
cruzada.

Modelado de la produccién de turbulencia

w
Gw - Gk?
Gr = wS”

En donde S es el médulo de la tasa de deformacién media.

Modelado de disipacién de turbulencia

Yi = pB° fikw

donde: * 1 i <0
fﬁ =

1+680x?7
T+d00y2 Xk = 0

1 0k w

Xk = 57—
w3 0z, x;

con

pr =0 (1+ CF(My))

4 + (Ret)zl
@=6&<wﬁgy>

1+ (%
=15
B=38
B, =0.09
Ri=22
pHw



Para el caso de la disipacién de w es:

Y, = pPw?

donde
Bi=FiBix+ (1 — F1)B12

Modificacién de la difusién cruzada

1 %810

WOy 2 0, 0x;

Dw = 2(]. — Fl)p

Constantes del modelo

op1 = 1176, 04,1 = 2.0, 042 = 1.0, 02 = 1.168, a1 = 0.31, B;; = 0.075, B2 = 0.0828
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Capitulo 3

Metodologia

3.1. Modelo de validacion

El modelo de validaciéon debe cumplir con ciertos requisitos, tiene que ser obtenidos de
estudios experimentales en el cual se encuentre detallado la geometria utilizada y las condi-
ciones de borde que usaron para ello, como son las temperaturas del aire y del tubo (o del
agua que corre en ella). En este caso se utilizard tubos circulares y por ende se busca papers
que tengan hecho el estudio sobre intercambiadores de calor con las mismas caracteristicas.

El modelo de validacién para esta investigacién se usara la de Wang 1996 [1], geometria
del namero 9. Tiene la reputacion de ser usada en varios estudios numéricos como validacion
y de la seguridad de que es el ideal.

En la siguiente figura detalla las dimensiones del modelo, donde el largo del intercambiador
es de L=132 mm, la distancia longitudinal y transversal es Pl= 254 mm y Pt= 22mm
respectivamente. El grosor de la aleta es de 0,13 mm y la distancia entre aleta es de Fp=3,16
mm. El didmetro del tubo es de 10,23 mm y el nimero de filas es N=6. Estas caracteristicas
se mantendran por las siguientes modelos a estudiar.
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Figura 3.1: Intercambiador de calor de aletas y tubos.

3.2. Detalles de la geometria

3.2.1. Caso Modelo base

Las dimensiones obtenidas del modelo de validacion se aplican en DesignModeler de Ansys,
que desde luego es solo una parte del intercambiador completo y representa el rectangulo
negro encerrado en la figura anterior. Su vista isométrica se ve en la figura 3.2 y servira de
base para los siguientes casos que se detallaran.

Figura 3.2: Porcién de estudio del intercambiador de calor del caso base.
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3.2.2. Generadores de vortice delta winglet curvo 1 (gvdwc 1)

Luego se van agregando los generadores de vértices para la investigacion. En el primer caso
se tiene a los generadores de vortices curvos, con la intenciéon de aumentar la transferencia de
calor sin castigar demasiado a la pérdida de presion. Las caracteristicas de estos generadores
se aprecian en la figura 3.3 a) con su vista de arriba y b) con su vista frontal y fueron obtenidas
por un estudio hecho por Song [10]. Donde su altura es de 2,74 mm, su largo frontal es de

7,68 mm.

10,4 mm

4
€
NS
Ny

303 mm_

o O

&

L 7,68 mm J

(b) Vista frontal del gvdwec 1

(a) Vista de arriba del gvdwe 1

(¢) Vista isométrica del intercambiador de calor con el gvdwe 1

Figura 3.3: Dimensiones del gvdwc 1
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3.2.3. Generadores de vortice delta winglet curvo 2 (gvdwc 2)

En este caso se usa un generador de vértice curvo, pero de menor tamafio en comparacion
con el gvdwe 1. Su altura baja a 2, 29 mm y su distancia frontal disminuye a 6,47 mm.
Ademas, el generador se acerca al tubo. Con el objetivo de encontrar diferencias en términos

termodinamicos con uno méas grande.

29 m

303 mm_

9,72 mm

6,47 mm -

—

(a) Vista de arriba del gvdwce 2 (b) Vista frontal del gvdwe 2

(c) Vista isométrica del intercambiador de calor con el gvdwe 2

Figura 3.4: Dimensiones del gvdwc 2
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3.2.4. Generadores de vortice delta winglet plano 1 (gvdwp 1)

Se usa un generador de vortice plano con la intencién de poder hacer una comparacién con
los curvos, es por ello que las dimensiones se trata de hacer una equivalencia con el gvdwc
1. Su altura es de 2,76 mm y su distancia frontal es de 7,68 mm. Su angulo de ataque es de
30,38 °.

|
EE
: g e
3 ]
7,68 mm -
(a) Vista de arriba del gvdwp 1 (b) Vista frontal del gvdwp 1

(¢) Vista isométrica del intercambiador de calor con el gvdwp 1

Figura 3.5: Dimensiones del gvdwp 1
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3.2.5. Generadores de vortice delta winglet plano 2 (gvdwp 2)

En el dltimo caso se tiene el generador de vortice plano, de menor tamano que el gvdwp
1. Su altura es de 2,29 mm y su distancia frontal es de 6,47 mm. El angulo de ataque se
mantiene en 30,38 °. Estas dimensiones fueron disenadas para ser comparado con el gvdwc

2.

-

03 mm_

9,72 mm
2,29 m

]

6,47 mm

(a) Vista de arriba del gvdwp 2 (b) Vista frontal del gvdwp 2

(c) Vista isométrica del intercambiador de calor con el gvdwp 2

Figura 3.6: Dimensiones del gvdwp 2

3.3. Dominio computacional

El dominio computacional es solo una pequena seccion del intercambiador de calor, gracias
a las ventajas del software Ansys Fluent y del modelo que es simétrico se puede simular el
problema de forma idéntica, ahorrando tiempo y recursos en la iteracion del programa. El
dominio que se usa se muestra en la imagen de abajo donde se mantiene el largo con las 6
filas de tubos y el ancho es la mitad del largo transversal. Ademas, se crean dos secciones
extras que es la secciéon de entrada que sirve para que el flujo de aire sea uniforme y tiene
una extensién de 0,5L donde L es el largo del intercambiador de calor (132mm) y la seccién
de salida que sirve para que el flujo se desarrolle de forma correcta, tiene una extension de L.
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Figura 3.7: Porcion de estudio del intercambiador de calor de aletas y tubos
con gvc.

3.4. Detalles del mallado

Con la geometria lista, se procede a definir los parametros del mallado, en el cual se
selecciona la forma més adecuada para trabajar en cada parte del modelo. Dado que tanto
en las extensiones (secciones de entrada y salida) son totalmente rectangulares es 6ptimo
usar malla cuadrada (hex dominant). Para el caso del sector del intercambiador de calor
dado que tiene la zona de los tubos, el mas adecuado es usar triangulares ya que se adapta
de mejor forma, para ello se utiliza el método de tetraedros. Para definir el tamano de la
malla se usa la opcion del body sizing en el que se selecciona todos los sectores y se define el
tamano de la celda. En la malla gruesa, el elemento tiene un tamano de 0,32 mm. que da 1,8
millones de celdas.En la malla fina es de 0,25 mm con 2,8 millones de celdas. No obstante,
se debe revisar la calidad de la malla sea la adecuada, unos de los requisitos es el skewness
que esta relacionada con la asimetria y sus rangos se encuentra entre 0 y 0,5. El otro factor
es el orthogonal quality, que mientras més cercano a uno, mejor es. En la tabla de abajo se
muestra los parametros de cada mallado.
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Tabla 3.1: Pardmetros obtenidos de los distintos tamanos del mallado

Grueso Medio Fino
Tamano elemento 0,32 0,29 0,25
Nodos 472477 616884 968777
Elementos 1366163 1823789 2866668
Skewness promedio 0,17488 0,17447 0,1711
Skewness min 8,2611e-008 1,1702e-007 | 1,3057e-010
Skewness max 0,84841 0,84437 0,84334
Calidad ortogonal promedio 0,82412 0,8245 0,82789
Calidad ortogonal min 0,15159 0,15563 0,15666
Calidad ortogonal max 1 1 1
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Figura 3.8: Porcion de estudio del intercambiador de calor de aletas y tubos

con gvc.

3.5. Condiciones de borde

Las condiciones de borde para el modelo de validacion y los de estudio son los mismos y
se caracteriza por dividirse en tres secciones, el primero es el sector de entrada, el del medio
(intercambiador de calor) y el ultimo es la seccién de salida.

3.5.1. seccion de entrada

La seccién de entrada es igual al largo del intercambiador de calor, y es por donde entra el
aire con las propiedades constantes a una temperatura de 20°C. El flujo de aire es uniforme,
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donde la velocidad de entrada es entre 4,42 2 y 7,08 ** y dependerd de los Reynolds a
estudiar, que son 5000, 6500 y 8000, que se encuentran dentro de los rangos del estudio
experimental.

Las condiciones de borde que se utilizan para todas las paredes que tiene la geometria de
la seccién de aguas arriba es simetria (symmetry), debido a que la geometria de interés y
el patrén que tiene el flujo esperado tienen una simetria de espejo, recordar que es solo una
parte pequena del intercambiador es la que se modela. Las ecuaciones gobernantes son:

zona superior e inferior:

ou Ov oT
zona de los costados:
ou Ov oT

3.5.2. seccion intercambiador de calor

Es la secciéon compuesta por las aletas y tubos del intercambiador de calor, de material de
aluminio con un coeficiente de conduccion de kqper = 202, 4%. Para simplificar el problema,
se asume que las paredes de los tubos tienen en toda su superficie temperatura constante
de 60 °celcius, con un espesor de 0,35 mm transfiere su calor mediante la conduccién. En el
caso de las aletas en ansys se utiliza la opcién de shell conduction que ayuda a mejorar la
transferencia de calor, debido a que se activa la opciéon de transferir de forma tangente a la
superficie. El tamano de la capa es el grosor de la aleta que es 0,13mm.

u=v=w=2~0

T, = 333, 15[K]

De acuerdo a la geometria se usa la condiciéon de simetria en los costados del modelo, entre

los tubos. 9 P a7
(| w=0 = -
0z

il 0
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3.5.3. seccidon de salida

En la seccion de salida se utiliza la opcion de outflow, dado que desconocemos las pre-
siones de entrada y salida, outflow extrapola la informacion necesaria con los datos del inte-
rior.Ademas, no hay gradientes en la direcciéon normal a la salida.

ou_ o0 _ow_oP_or _
or Ox Ox Oxr Or

Tal como en la seccién de aguas arriba, se impone de igual manera la condicién de simetria:
zona superior e inferior:

ou  Ov oT
gu__y w=0 o
0z 0z 0z
zona de los costados:
ou  Ov oT
u_%_y w=0 iy
dy Oy dy
Simetria e salida
o
= =
e ,//4/
L
Pared tubo Pared aleta //’;//:7,///;; Simetria
’ ///// ,/'f///
= =
Simetria L//jg/\ =
Pared gvc P s
,/?

,:;1{%// " Simetria
g ol
. Sy
[P
Pl
NN ,;/
o
e T . .
Y 5= Simetria
o A
=
Entrada — &
ntrada S
\I/

Figura 3.9: Porcion de estudio del intercambiador de calor de aletas y tubos
con gvc.

3.5.4. Parametros de validacion

Para validar los resultados obtenidos en la simulacién se comparara con la correlacion
hecha por Wang en 2000 [20], a base de 74 muestras experimentales, las férmulas para N
mayor a 2 es:
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Factor de Colburn

F P5 F P6 F —0.93
—oosorin™ (3)(52) ()
J = 0.086Rep’ D. D, P

Donde: 0.042N

0.41
P3— 0361 — 20N 1581 Np>
3= 0861 — s 0158 oge< (Dc )

0.076 (£
P4 = 1224 — M
log,(Rep,)

0.058 N

P5=—-0083+—r——
* loge(ReDc)

R
P6 = —5.735 + 1.21 log, ( ]eVD>

4A.L
Ao

Donde:

= A.: Area minima de la seccién transversal del modelo
» A,: Area total donde hay transferencia de calor en el modelo (incluye aleta y tubos)

= [: Largo del modelo.

Factor de Friccién

P F2 F F3
f = 0.0267Reb} (t) (”)

P, D,
Donde:
P, F 0.00758
F1=-0.764 7139— 1772 —
0.76 +0739Pl+0 77DC N
64.021
F2=-15689 + ———
+ loge(Rep,)
F3 = 1.696 — ﬂ
loge(Rep,)

Parametros de entrada

Numero de Reynolds:
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VmaxD
Re De p
i
Afr ' ‘/z
Vmax = i
Ae

Donde:

w Ay Area de la seccién frontal del modelo
» V;n: Velocidad del aire a la entrada

= D.: Didmetro exterior del collar de la aleta
= p: Densidad del aire

= 2 Viscosidad dinamica

Numero de Prandlt:

Donde:

» C,: Calor especifico del aire

n k,ire: Conductividad térmica del aire

Parametros de salida

Diferencia temperatura media logaritmica

(Twall - E ) - (Twall — Tout)

Towati—Tin)
ln ( wall in
(Twall 7Tout)

AT, =

Coeficiente convectivo de transferencia de calor

Q = mcp<To - Z)
Donde:

» Q: Calor transferido obtenido en todo el modelo (tubos més aleta).
= 71: Flujo mésico de aire en la entrada del modelo.

» T;: Temperatura promedio en la entrada del modelo.

&

: Temperatura promedio en la salida del modelo.
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Factor de Colburn

ho 2
- Pr3
J pvmaxCp "
Factor de Friccion
-2 (%)
B p‘/mowﬁ2 Ao

Donde:

= Ap: Diferencia del promedio presion entre en la entrada y salida del modelo

Factor de rendimiento global

Factor de rendimiento térmico

Factor de rendimiento de transferencia de calor
J=7-Re

Factor de potencia de bombeo

F:f'(Re)S

3.6. Meétodo numérico

El flujo que se utiliza es el método transiente, donde el modelo es el SST k- omega. El
algoritmo usado para realizar las ecuaciones de las simulaciones fue SIMPLEC, donde los
criterios para la correcta discretizacion espacial es de aguas arriba de segundo orden para
la presion, momentum, la energia. El método de gradientes que se considera es el minimos
cuadrados basados en celdas. El método de inicializaciéon es el hibrido.

Para una entrega de resultados correctos, es importante que los residuos convergan en
la cual ellos tiene que ser menores a 107% para las ecuaciones de energia y 1073 para la

continuidad y las velocidades. El criterio que se usa es dejar el nimero de Courant menor a
0,7.

At
C—UE

Donde:
= (: Namero de Courant
= At: Tamano del paso del tiempo

= Az: Longitud entre los elementos de malla
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Se considera usar como paso del tiempo entre At = 5-107° y At = 10~ con un maximo de
iteraciones de 20. Para calcular el nimero del paso del tiempo, se condiciona que la particula
de aire deba pasar al menos tres veces el intercambiador de calor.
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3.7. Metodologia

La metodologia que se utilizo en este trabajo se observa en la siguiente imagen:

Definicion del modelo de
validacién

| Validacién del modelo
e independencia del

mallado

Adicién/modificacion
de aletas al modelo

Simulaciones

Andlisis de resultados =+

Conclusiones

Figura 3.10: Metodologia del trabajo de titulo

En una primera instancia se debe definir como sera el modelo. Luego buscar en la bi-
bliografia estudios hechos de forma experimental que hayan usado una geometria idéntica o
similar a la pensada previamente. Con ello se define sus caracteristicas en més detalle como
la geometria y el nimero de los tubos, el grosor de la aleta, el paso longitudinal y transversal,
entre otros parametros.

Siguiente se tiene que validar el modelo, a través de un programa de simulacién llamado
Ansys Fluent. Se desarrolla la geometria en un software externo llamado inventor y se pro-
cede a realizar el mallado, en tres diferentes instancias en la cual va cambiando su grosor.
Se establece los parametros y condiciones de borde del problema para empezar a iterar las
ecuaciones en el programa.

Los resultados que se obtengan del software deben ser similares (no més de un 15 % error)
a los publicados en el estudio hecho de forma experimental. Una vez cumplida esa condicion
se puede dar por validada el modelo y seguir con los casos de estudio, en donde se modifica
el modelo base y se anaden las aletitas. Si no es el caso, en donde los resultados divergen o
muestran un porcentaje de error mayor a un 15 %, se procede a revisar la definicién de mo-
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delo, corriendo el error donde puede estar en la geometria, en el mallado o en las condiciones
de borde impuestas.

Sigue con las simulaciones con las diferentes configuraciones impuestas, que toman varios
dias hasta obtener los resultados. Con ello se extrae dos magnitudes muy importantes que
son la caida de presion y la transferencia de calor, que dictan de mucha informacién que se
analiza y se va comparando con las simulaciones anteriores y con el modelo base. Ademas,
se extrae las imagenes del comportamiento termodinamico, como la temperatura, velocidad,
presion del fluido en diferentes sectores del caso.

Por ltimo se tiene las conclusiones, después de recabar toda la informacién de las simula-
ciones, se compara en todas ellas y se saca las conclusiones pertinentes, en donde se elige los
pros y contras de cada una de ellas. Ademés que senalan los cumplimientos de los objetivos
planteados para esta investigacion.

3.8. Resultados

3.8.1. Independencia mallado

En la tabla 3.2 muestra los errores porcentuales de los factores de Colburn y de Friccion
entre el mallado fino con los demds. Se observa que los errores fue menor a un 9 %. La diferen-
cia maxima entre el mallado fino y grueso fue de 8,95 % a Re = 6500 en el factor de Friccion
y 7,14 % a Re = 5000 en el factor de Colburn. Comparando el mallado fino con el medio, se
tiene que la diferencia maxima fue 6 % a Re = 8000 en el factor de Friccion y 1,33 % a Re =
8000 en el factor de Colburn.

De los datos recogidos de la tabla mencionadas anteriormente, se grafica los resultados
a modo de comparar la exactitud que tuvo cada mallado con respecto al entregado por la
correlaciéon de Wang.

Tabla 3.2: Independencia del mallado

Reynolds Factor de Colburn Factor de Friccion

Fino Grueso Error % | Fino Grueso Error %
5000 0,00699717 | 0,00649746 | 7,14 0,03345169 | 0,03106268 | 7,14
6500 0,00637414 | 0,00592668 | 7,02 0,03080119 | 0,02804363 | 8,95
8000 0,00592663 | 0,0055952 5,59 0,02866706 | 0,02538187 | 1,15

Fino Medio Error % | Fino Medio Error %
5000 0,00699717 | 0,00706237 | 0,93 0,03345169 | 0,03203681 | 4,23
6500 0,00637414 | 0,00638139 | 1,14 0,03080119 | 0,02943872 | 4,42
8000 0,00592663 | 0,00593452 1,33 0,02866706 | 0,026948 6,00

3.8.2. Validacién modelo

Para validar el modelo primero se utilizo tres diferentes grosores del mallado, con la idea
de elegir el mejor en cuanto a tiempo y exactitud del resultados entregados por el software
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comparado con el paper. A continuacién se entrega una tabla con los valores exactos obteni-

dos en cada grosor de malla.

Tabla 3.3: Factor de Colburn y factor de Friccién en un mallado grueso:

0,32 mm
Reynolds Factor de colburn Factor de friccion
5000 Correlacion numérico Error % correlacion numeérico Error %
0,007544 0,00649746 13,87 0,03302805 | 0,03106268 | 5,95
6500 Correlacion | numérico Error % | correlacién numérico Error %
0,00685342 0,00592668 13,52 0,03111856 | 0,02804363 | 9,88
3000 Correlacion | numérico Error % correlacion numeérico Error %
0,00635012 0,0055952 11,88 0,02980533 | 0,02538187 14,84
Tabla 3.4: Factor de Colburn y factor de Friccion en un mallado medio: 0,28
mim
Reynolds Factor de colburn Factor de friccion
5000 correlacion numeérico Error % correlacion numeérico Error %
0,007544 0,00706237 | 6,38 0,03302805 | 0,03203681 3,00
6500 correlaciéon | numérico Error % | correlacién | numérico Error %
0,00685342 | 0,00638139 | 6,89 0,03111856 | 0,02943872 5,39
2000 correlacién | numérico Error % | correlaciéon | numérico Error %
0,00635012 | 0,00593452 | 6,54 0,02980533 | 0,026948 9,58
Tabla 3.5: Factor de Colburn y factor de Friccion en un mallado fino: 0,25mm
Reynolds Factor de colburn Factor de friccion
5000 correlacion numérico Error % | correlacién numérico Error %
0,007544 0,00699717 | 7,25 0,03302805 | 0,03345169 1,28
6500 correlacion numeérico Error % correlacion numeérico Error %
0,00685342 | 0,00637414 | 6,99 0,03111856 | 0,03080119 1,01
8000 correlaciéon | numérico Error % | correlaciéon | numérico Error %
0,00635012 | 0,00592663 | 6,67 0,02980533 | 0,02866706 | 3,81

De la primera tabla, se desprende que el porcentaje de error es bastante elevado, sin so-
brepasar el 15 %. Es un mallado bastante grueso para ser aceptada de forma académica, pero
que sirve para demostrar que el modelo esta con los parametros adecuados. Es en el factor
de Colburn donde se concentra el mayor problema, donde el error es mas alto.

En la tabla 3.4, se observa que los resultados son bastante aceptables, y podria ser perfec-
tamente aceptada como validad. No obstante para los reynolds 8000 en el factor de friccion
el error es elevado, casi llegando a las dos cifras. Esto significa que no es el mallado adecuado
para hacer los estudios.
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En la dltima tabla es la que mejor datos se obtuvieron, sobretodo en la seccién del factor
de friccién que arroja errores menores al 4 %, dando una confianza que al usar esta malla, los
datos que se obtendran van a ser muy certeros. Por lo que el modelo se valida, y se puede
hacer investigacion en base a esta.

Factor de colburn

0,008
0,007 @=ss S
0,006 — e —s
0,005
— 0,004
0,003
0,002
0,001
0
5000 6500 8000
Numero de Reynolds
=@=\allado grueso  ==@=Mallado medio  ==@==Mallado fino Modelo

Figura 3.11: Grafico muestra el factor de colburn para cada tamaio de malla
en tres diferentes Reynolds.

Factor de friccion

0,04
ﬂ\,

003 = ——f— =
+ 0,02
0,01
0

5000 6500 8000
Numero de Reynolds
—@®— Mallado grueso  —@—Mallado Medio  —@®— Mallado fino Modelo

Figura 3.12: Grafico muestra el factor de friccién para cada tamano de malla
en tres diferentes Reynolds.

Contemplando el tiempo de la simulacion y la exactitud de los resultados arrojados com-
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parados con la correlacion del paper, se concluye que el grosor adecuado para realizar los

estudios sobre los generadores de vortices es el fino de 0,25 mm del tamano de la cel-
da.
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Capitulo 4

Resultados

4.1. Caso Base

En la figura 4.1 se tiene el comportamiento térmico del aire que pasa por el plano XY a
una altura de y=1,515 mm de la aleta del intercambiador, con un flujo turbulento de Re =
8000 . En ella se logra apreciar la conduccion de calor que genera las paredes de los tubos,
donde el aire llega a la salida del intercambiador a una temperatura promedio de 318,52°.
En la imagen se observa la temperatura més elevada se concentra en la parte posterior del
tubo, que indica que es una zona de recirculacion, al no existir renovacion del flujo, no hay
un correcto intercambio térmico.

Temperature
Contour 1 K]

Figura 4.1: Contorno termodinamico del aire en el plano XY del caso base,
Re = 8000

Para observar el comportamiento de la capa limite térmica se usa un plano XZ a mitad
del intercambiador, como se muestra en la figura 4.2 y en 4.3. En el primer cuarto se observa
la capa limite, pero desaparece. Esto es debido al tener un flujo turbulento causa remolinos al
igual que choque del flujo con los tubos, lo que genera un mezclado intenso. La transferencia
de calor mejora bastante en estas condiciones.

30



Temperature
Contour 1 K]

- | | T |

Figura 4.2: Contorno termodindmico del aire en el plano XZ del caso base,
Re = 8000

Temperature
Contour 1

Figura 4.3: Contorno termodinamico del aire en multiples planos YZ del
caso base, Re = 8000

Observar el comportamiento de las lineas del flujo es bastante importante, ayuda a enten-
der el comportamiento térmico del aire. En la figura 4.4 describe lo anterior y se observa que
en la zona donde es mas rapido es cuando impacta con los tubos, debido a que esa seccion es
la de menor area transversal. La velocidad de entrada para este caso es de 7,08 m/s y llega
una velocidad maxima de 20,33 m/s. Las lineas de flujo muestra el movimiento que hace el
aire, y no llega a la zona posterior de los tubos, lo que explica que no haya mezcla de aire y
se concentre mas la temperatura.
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Velocity
Streamline 1
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Figura 4.4: Lineas de flujo del aire en el plano XY del caso base, Re = 8000.

En la figura 4.5 se encuentran diferentes planos YZ a lo largo del intercambiador, con
lineas de flujo en la cudl se podria observar de mejor manera los vortices generados. Como
este es el modelo de aletas planas se observa pequenas distorsiones provocadas por el choque
del flujo de aire con las paredes del tubo.

Figura 4.5: Lineas de flujo del aire en multiples planos YZ del caso base, Re
= 8000.

En cuanto al nimero de Nusselt en el caso base se tiene la siguiente figura 4.6, donde
se observa un peak bien alto al principio del grafico debido a que es mucho mas efectiva la
transferencia por conveccion que por conduccion. Luego tiene pequenas ondas producto de
las paredes de los tubos calientes. En la figura 4.7 se logra visualizar mejor, muestra el flujo
de calor de la aleta, donde el calor mas amarillo significa que hay mas flujo y se concentra en
lado del tubo que impacta el aire, recordando que el Nusselt es el gradiente de temperatura
de la aleta, resulta mas claro entender el comportamiento del grafico de anterior.
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Figura 4.6: Gréafico del nimero de Nusselt local a lo largo del intercambiador
de calor para el caso base, Re = 8000
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Figura 4.7: Flujo de calor de la aleta para el caso base, Re = 8000.
En la figura 4.8 muestra los contornos de presién en la que se logra ver que las mayores

pérdidas de carga figuran en los tubos, debido a la friccién producida por las paredes de este
que resiste al flujo.
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Pressure
Contour 1 [Pa]

Figura 4.8: Contornos de presién en el plano XY del caso base, Re = 8000 .

En cuanto al factor de Colburn de la figura 4.10 se tiene que un comportamiento decre-
ciente a medida que los Reynolds aumentan.

Nusselt promedio
40
35
30
25
20

Nu

15 =@==|\odelo
10

5000 6500 8000

NUmero de Reynolds

Figura 4.9: Grafico del niimero de Nusselt promedio a diferentes Reynolds.
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Factor de colburn
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Figura 4.10: Gréfico del niimero de factor de Colburn a diferentes Reynolds.
En el siguiente gréafico se tiene el factor de Friccién que tiene el mismo comportamiento

que el factor de Colburn, decreciente. Serviran de base como comparacién para los siguientes
casos donde varian los generadores de vortices.

Factor de friccidon

0,04
" —
+

0,03 =

« 0,02
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0,01
0
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Numero de Reynolds

Figura 4.11: Grafico del nimero de factor de Fricciéon a diferentes Reynolds.
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4.2. Intercambiador de calor con Generadores de vor-
tices delta winglet curvo 1

En la siguiente figura 4.12 se tiene la distribucién de calor del aire dentro del intercambia-
dor en el plano XY, en el medio, es decir a una altura de z=1,515 mm. Se aprecia que hay una
buena conduccién del calor tanto de la pared de los tubos como de los generadores de vortices
delta winglet curvos. A medida que el aire avanza por el intercambiador va aumentando la
temperatura, notando que el sector donde mas se acumula es en la parte posterior de los
tubos, debido a no renovacion del fluido. Si lo comparamos con el caso de la aleta plana se
tiene que la recirculacion es menor, y por ende la temperatura que se acumula en esa zona
es mas baja, esto es debido a la forma del generador de vértice que es cerrada hace que el
flujo de aire se acerque a la parte posterior del tubo y provocando un mejor mezclado.

Temperature
Contour 1 K]

Figura 4.12: Contorno termodinamico del aire en el plano XY del gvdwec 1,
Re = 8000

En la figura 4.13 se tiene un plano X7 a una distancia de 6,35 mm del borde. Se logra
apreciar de mejor forma la capa limite térmica del intercambiador, pero a medida que se
acerca a la salida, los flujos de aire se mezclan debido a los vértices generados y considerando
ademas que el flujo es turbulento, con ello la capa limite desaparece. En la figura 4.14 se
aprecia de de mejor forma la modificacion de la capa limite térmica. En la figura muestra
multiples planos YZ a una distancia entre ellos de 11 mm, en donde el primer plano que
cruza un generador de vértice atn se logra distinguir completamente la capa limite, pero ya
en el cuarto plano ya no es posible.

Temperature
Contour 1 [K]

s | | = ] . — T [l

Figura 4.13: Contorno termodindmico del aire en el plano XZ del gvdwe 1,
Re = 8000
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Figura 4.14: Contorno termodinamico del aire en multiples planos YZ del
gvdwe 1, Re = 8000.

Las lineas de flujo es una buena herramienta para observar el movimiento del flujo y con
ello la explicacion termodindmica y es en la figura 4.15 donde lo detalla en el intercambiador
de calor. Se observa que las lineas de flujo al impactar con los generadores de vortices llegan
a las zonas mas cercanas al lado posterior del tubo, lo que se explicaba en anteriormente las
menores temperaturas en esas zonas en comparacion con el caso base. Se distingue ademas
mas desorden y remolinos causados por el choque del aire con los gvdwe. La velocidad maxima
a la que llega el aire es a 19.68 m/s, muy cercano al de las aletas planas que fue de 20,33

m/s.
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Figura 4.15: Lineas de flujo del aire en el plano XY del gvdwce 1, Re = 8000.

A diferencia del de las aletas planas estan los vértices generados por los gvdwe que se
puede observar en casi todos los planos en la parte del medio de la figura 4.16. Ademas, se
visualiza los vértices generados por los tubos de forma mas clara que en el caso base, debido
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a que los remolinos causador por los gvdwc hacen aumentar a los causados por las paredes
de los tubos, a causa de producir una mayor mezcla de fluido.

Figura 4.16: Lineas de flujo del aire en planos multiples ZY del gvdwce 1, Re
= 8000.

En la figura 4.17 se muestra el comportamiento del nimero de Nusselt evaluado a lo
largo del intercambiador de calor tomando como origen la entrada. Como se observa el peak
mas alto se encuentra en el inicio con un nimero de 50, donde la conveccién toma mayor
protagonismo debido a que como es la entrada no tiene mucha transferencia relacionada a
la conduccion. Luego se ve en segundo peak que sobrepasa los 40, para luego los siguientes
no pasar los 40. Esto debido a la presencia de los generadores de vortices y los tubos que
generan remolinos ayudan bastante a elevar el nimero de Nusselt comparado con el caso base.
Graficamente se puede observar mejor este fenémeno en la figura de 4.18, donde muestra el
flujo de calor de la pared, y que esta relacionada directamente con el nimero de Nusselt, se
ve que es mas alto el sector donde impacta el aire a los tubos y la parte del medio donde
impactan a los gvdwe.
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Figura 4.17: Grafico del nimero de Nusselt local a lo largo del intercambia-
dor de calor para el gvdwc 1, Re = 8000

Wall Heat Flux
Contour 1 [W mA-2]

Figura 4.18: Flujo de calor de la aleta para el gvdwc 1, Re = 8000

En la figura 4.19 se muestra el contorno de presion en el generador de vértices delta winglet
curvo 1, en la cual se logra distinguir mayor pérdida de presiéon en comparacion con el caso
base, esto debido a la adicion de los generadores de vértices que produce una friccion del aire
con el choque con estos, produciendo mayores pérdidas que los producidos en los tubos.
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Pressure
Contour 1 [Pa]

Figura 4.19: Contorno de presion en el plano XY del gvdwe 1

En las figuras 4.20 y 4.21 muestran el Nusselt promedio y el factor de Colburn con res-
pecto a los distintos niimeros de Reynolds usados en el intercambiador con los generadores
de vortices delta winglet curvos, comparado con el caso base. Se observa claramente que hay
una mayor transferencia de calor debido a los generadores de vortices, donde en promedio
hay un 59,37 % de aumento.
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Figura 4.20: Comportamiento del Nusselt promedio con respecto a los nt-
meros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Factor de colburn
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Figura 4.21: Comportamiento del factor de colburn con respecto a los nu-
meros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.

En la figura de abajo se evaltia el factor de Friccién, y se observa que el en caso del
intercambiador con los generadores curvos se tiene aumento en promedio de un 38,36 %.
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Figura 4.22: Comportamiento del factor de friccién con respecto a los ni-
meros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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4.3. Intercambiador de calor con Generadores de vor-
tices delta winglet curvo 2

En la figura 4.23 se visualiza el comportamiento de temperatura del flujo de aire, en el
plano XY a la mitad de distancia entre ambas aletas. En comparacién con gvdwe 1 descrita
anteriormente, no logra llegar a la misma temperatura, pues al ser mas pequeno transfiere
menos calor. Otra observacion es que en la zona de recirculacion es mas grande, ya que el
generador de vortice al ser mas corto, la punta no es tan cerrada y el flujo no llega a la zona
posterior del tubo como la primera, es decir no hay renovacion del flujo, lo que provoca que
aumente la temperatura

Temperature
Contour 1 K]

Figura 4.23: Contorno termodinamico del aire en el plano XY del gvdwc 2,
Re = 8000

Al igual que en el gvedw 1, la capa limite térmica después del primer generador de vortice,
pero en este caso es mas gradual en desaparecer, debido a que los vértices son de menor ta-
mano. Esto se puede visualizar desde otra perspectiva en la imagen 4.24, donde hay multiples
planos YZ con contornos de temperatura, el primer plano se distingue la capa limite, pero
en el segundo se observa la modificacién de esta.

Temperature
Contour 1 K]

D Do oD 0B N DA N O
AU T L SR A N SR o= AN SR
D D D D AN AN DD A TS
PR R SR N o o o el e
B— e T T e
Figura 4.24: Contorno termodindmico del aire en el plano XZ del gvdwe 2,

Re = 8000
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Temperature
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Figura 4.25: Contorno termodinamico del aire en multiples planos YZ del
gvdwe 2, Re = 8000

En cuanto a al movimiento de las particulas de aire a lo largo del intercambiador se alcanza
menor velocidad, comparado con gvdwe 1 casi 1 m/s menos, que ocurre en el sector de menor
area, donde se encuentran los tubos. Ademas, ratifica lo observado en la figura de calor 4.23
en donde acé se puede distinguir como las particulas de aire llegan més lejos del lado posterior
del tubo que en el del generador de vortices grande, por lo que la transferencia de calor no
es la ideal.

Velocity
Streamline 1 [m s7-1]

Figura 4.26: Lineas de flujo del aire en el plano XY del gvdwc 2, Re = 8000.

La figura 4.27 representa la linea de flujo en el plano YZ, se logra apreciar dos tipos de
vortices, los generados por el gvdwce2 y por las paredes de los tubos. Los remolinos de este
caso comparado con los del gvdwcl tienen una pequena variacion en cuanto al tamafo de los
espirales, en donde en esta es mas pequena.
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Figura 4.27: Lineas de flujo del aire en miltiples planos YZ del gvdwc 2, Re
= 8000.

En la figura 4.28 el nimero de Nusselt presenta un peak al inicio y luego decae para tener
varias peaks mas pequenos, causado por la presencia de los tubos y generadores de vortices.
Funcionamiento similar al caso anterior, no obstante, la diferencia es que los peak es mas
bajo, sobrepasan por muy poco los 30 cuando en el anterior estaban mas cerca de los 40, ya
que los gvdwe son mas pequeno transfiere menor calor y produce vortices de menor tamano.
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Figura 4.28: Grafico del niimero de Nusselt local a lo largo del intercambia-
dor de calor para el gvdwce 2, Re = 8000

La siguiente figura explica el grafico anterior, debido a que el flujo de calor de la aleta
estd relacionado directamente por el nimero de Nusselt. Los valores més alto los concentra
al inicio de la aleta, luego lo sigue los primeros dos tubos, en el sector donde impacta el aire.
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Figura 4.29: Flujo de calor de la aleta para el gvdwc 2, Re = 8000

En la figura 4.30 da a conocer los contornos de presién en el plano XY, tal como sucedio
con el gvdwe 1, la mayor pérdida de presion ocurrié en los generadores de vortices que son
los dispositivos que mas oposicién al movimiento de aire hay en el intercambiador, mas que
los tubos. En comparacién con el caso anterior las pérdidas son menores, debido a que los
generadores de vértices son de menor tamano.
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Figura 4.30: Contornos de presion en el plano XY en el gvdwe 2, Re = 8000.

En los siguientes graficos se tiene el Nusselt promedio y el factor de Colburn del gvdwc 2
comparado con el modelo de aletas planas de acuerdo con diferentes Reynolds. Se tiene que
en el segundo, existe un comportamiento decreciente y donde mas diferencia se encuentra en
el nimero de Re = 5000, luego se va estrechando. El incremento promedio es de 52,77 % lo
que es una mejora en la transferencia de calor.
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Figura 4.31: Comportamiento del Nusselt promedio para el gvswc 2 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Figura 4.32: Comportamiento del factor de colburn para el gvswc 2 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.

En el gréfico 4.33 se tiene el factor de Friccion, en donde la curva también es decreciente

y estd sobre la curva del caso base, lo que ya que implica que hay pérdida de carga. En
promedio tiene 24,61 % de incremento.
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Figura 4.33: Comportamiento del factor de Friccion para el gvswc 2 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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4.4. Intercambiador de calor con Generadores de vor-
tices delta winglet plano 1

En la figura 4.34 se encuentra un plano XY del intercambiador de calor, que se encuentra
a una altura de 1,515 mm de la aleta inferior. Se observa como los generadores de vortices
mejoran la transferencia de calor a través de la conduccién y los remolinos generados por
estos. A medida que el flujo se acerca a la salida del intercambiador la temperatura aumenta,
comparado con modelo base hay una notable mejora. En el lado posterior de los tubos
es donde mas temperatura concentra debido a que no hay renovacién del aire, pero que
comparado con el modelo base, las particulas de aire son empujadas por el generador de
vortice provocando que se acerquen a esta zona y haya una mejor mezcla, por ende, una
mejor distribucion del calor.

Temperature
Contour 1 [K]
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Figura 4.34: Contorno termodinamico del aire en el plano XY del gvdwp 1,
Re = 8000

En la figura 4.35 se tiene un corte del intercambiador en el plano XZ a una distancia de
0,635 mm, en la cual se logra distinguir la capa limite al inicio de la figura, pero al estar
en contacto con el primer generador de vortice, esta se empieza a desparecer debido a que
los remolinos generados por de la diferencia de presién entre aguas arriba y abajo hace que
haya mejor mezcla de flujos y temperaturas, lo que es beneficioso para el rol que cumple un
intercambiador. En la figura 4.36 tiene varios cortes transversales al intercambiador cada uno
a una distancia de 11 mm, en donde se tiene un perfil de temperatura que ayuda a ver desde
otra perspectiva el fenomeno antes descrito.
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Figura 4.35: Contorno termodinamico del aire en el plano XZ del gvdwp 1,
Re = 8000
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Figura 4.36: Contorno termodinamico del aire en el plano YZ del gvdwp 1,
Re = 8000.

En la figura de abajo se observa las lineas de flujo a lo largo del intercambiador, donde se
puede ver como se comporta las particulas de aire. La velocidad mas alta es en las zonas donde
se estrecha el area transversal, es decir donde estan ubicado los tubos. La velocidad méaxima
es de 20,26 m/s, velocidad similar al realizado en el de aleta base. Se observa claramente que
después de pasar por los generadores de vértices genera unos remolinos en el flujo de aire
y que, ademads, ratifica la observacion hecha anteriormente donde el aire pasa mas cerca del
lado posterior del tubo debido a que el gvdwp empuja hacia esa direccion.

Velocity
Streamline 1

Figura 4.37: Lineas de flujo del aire en el plano XY del gvdwp 1, Re = 8000.

En la figura 4.38 se encuentra en la primera mitad del intercambiador, con planos YZ a
una distancia de 11 mm entre ellos. En estos planos se encuentran las lineas de flujo y se
logra ver los vortices generados por estos deltas winglet, se distinguen por ser de gran tamano
y encontrarse en la parte del medio del plano. Hay otro vértice de menor magnitud que se
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encuentra en los costados del plano y estos son generados por el choque del flujo de aire con
la pared, que en este caso también es ayudado por los vortices generados por los gvdwp, al
complementarse.

Figura 4.38: Lineas de flujo del aire en el plano YZ del gvdwp 1, Re = 8000

En el grifico de la figura 4.39, muestra el comportamiento del nimero de Nusselt a Re
=8000. Se observa un peak al inicio del intercambiador que sobrepasa los 50, luego vienen
una ola de peaks de menor tamano que promedian los 40, esto debido a la presencia de los
generadores de vortices y en menor medida también a los tubos. También, puede ser explicado
a través de la figura 4.40 que representa flujo de calor de la aleta inferior, en donde las zonas
amarillas son donde es mayor, y debido a su relacion directa es en las zonas donde el Nusselt
es mayor.
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Figura 4.39: Grafico del niimero de Nusselt a lo largo del intercambiador de
calor para el gvdwp 1, Re = 8000

Wall Heat Flux
Contour 1 [W mA-2]

U S

D A D gl oD DA% o A D D R
SR AR AR A AKX
PV P G2 é’@""q‘»”'@'q""q‘?'
B PSS ,{ﬂ(;\\brbcb%q

NSENCEN

Figura 4.40: Flujo de calor de la aleta para el gvdwp 1, Re = 8000
En la figura 4.41 muestra el contornos de presion para el gvdwp 2, en comparaciéon en los

generadores curvos, este es el que tiene mas pérdidas de presion. La forma y la orientacion
al revés de lo comin, hace que aumente la carga.
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Figura 4.41: Contornos de presién en el plano XY para el gvdwp 1, Re =
8000

Los graficos de Nusselt promedio y del factor de Colburn mostrados en la figura 4.42 y
4.43, se observa en este ultimo tiene un comportamiento decreciente. Su curva comparado
con el caso de las aletas planas se encuentra por encima de esta, lo que significa que hay
mejor transferencia de calor inducido por los generadores de vértices. En promedio el fac-
tor de Colburn en la aleta con los gvdwp 1 es mayor en un 89,0 % al obtenido por el caso base.
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Figura 4.42: Comportamiento del Nusselt promedio para el gvswp 1 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Figura 4.43: Comportamiento del factor de Colburn para el gvswp 1 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.

En cuanto la figura 4.44, el grafico describe el factor de friccion en color naranjo para
este caso, la curva es decreciente a medida que los Reynolds aumentan. La pendiente de la
curva es mas pronunciada con respecto al caso de la aleta plana. En promedio se tiene que
el factor de friccién mas alto en un 65,48 % comparado con el caso base, lo que significa hay
mas perdida de carga lo que no es lo recomendable.
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Figura 4.44: Comportamiento del factor de Friccién para el gvswp 1 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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4.5. Intercambiador de calor con Generadores de vor-
tices delta winglet plano 2

En la figura 4.45 muestra la distribucion de temperatura del aire en el plano XY a una
distancia de 6,35 mm desde la base. A medida que el flujo avanza la temperatura va aumen-
tando debido a la transferencia de calor de los tubos y de los generadores de vortices. Donde
mas temperatura concentra el aire es en los lados posteriores de los tubos, esto debido a la
recirculacion del aire donde no hay renovacion, porque el flujo nuevo no alcanza esos lugares
para producir una buena mezcla, no obstante, la temperatura a la que llega es bastante menor
que en caso del intercambiador plano, debido a que los generadores empujan el aire nuevo
hacia esos sectores.

Temperature
Contour 1 [K]

Figura 4.45: Contorno termodinamico del aire en el plano XY del gvdwp 2,
Re = 8000

Para la distribucion de temperatura del aire en el plano X7 a una distancia de 1,515 mm
del extremo del intercambiador se debe observar la figura 4.46, en ella se puede distinguir
la capa limite térmica en el inicio, pero que debido a los vortices generado por los gvdwp
y considerar que al tener un flujo turbulento hace que se vaya desintegrando préximo a los
10mm. Esta observacion, también se logra ver en la figura 4.47, donde muestra multiples
plano YZ a una distancia de 11 mm entre ellos y que muestra los gradientes de temperatura.
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Figura 4.46: Contorno termodinamico del aire en el plano XZ del gvdwp 2,
Re = 8000.
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Temperature
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Figura 4.47: Contorno termodinamico del aire en el plano YZ del gvdwp 2,
Re = 8000.

En la figura 4.48, donde muestra las lineas de flujo desde la entrada a la salida del inter-
cambiador, la velocidad méaxima a la que llega es a los 19,94 m/s que ocurre en el sector de
los tubos, debido a que es el lugar donde mas pequeiio es el area. También en la figura se
puede visualizar los vortices generados por los delta winglet. Los gvdwp cambian la direccion
del flujo de aire que choca con ellos hacia los lados posteriores de los tubos, logrando asi una
mejora en la transferencia de calor.
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Figura 4.48: Lineas de flujo del aire en el plano XY del gvdwp 2, Re = 8000

En la figura 4.49 muestra las lineas de flujo en los planos YZ, en la primera mitad del
intercambiador. Se ve los vortices generados por los delta winglet en los sectores medios del
plano. También se visualiza unos vortices en el extremos delos plano producidos por el choque
del flujo de aire con las paredes del tubo.
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Figura 4.49: Lineas de flujo del aire en el plano YZ del gvdwp 2, Re = 8000.

El grafico del nimero de Nusselt a lo largo del intercambiador a Re = 8000 se encuentra
en la figura 4.50. Se observa un peak sobre los 50 al inicio y que luego baja hasta los 10
de forma abrupta, luego se genera diferentes ondas de menor tamaiio que va decreciendo a
medida que se avanza en el intercambiador. Estos peaks se generan por los generadores de
vortices y por los tubos. Comparado con el caso base, estd muy por encima de esta.
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Figura 4.50: Grafico del niimero de Nusselt local a lo largo del intercambia-
dor de calor para el gvdwp 2, Re = 8000.

En la figura 4.51 se puede observar de mejor forma el grafico de Nusselt, en ella muestra
el flujo de calor de la aleta, cuyos sectores de amarillo es donde es mas alto el flujo, lo que
explica los peaks del grafico, ya que estan directamente relacionado.
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Figura 4.51: Flujo de calor de la aleta para el gvdwp 2, Re = 8000.

La siguiente figura muestra como se distribuye la presion en el plano XY del intercambia-
dor, se logra ver que claramente donde hay mas perdidas es en los generadores de vortices
7
pues produce mas friccion. En comparacion con el caso anterior su pérdida de carga es menor,
debido a su menor tamano. Por otro lado tiene méas perdida de presion si en relacion a los
generadores curvos.
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Figura 4.52: Contornos de presién en el plano XY para el gvdwp 2, Re =
8000

En las figuras 4.53 y 4.54 se muestran los graficos de Nusselt promedio y del factor de
Colburn. Esta tltima la curva es decreciente a medida que aumentan los nimeros de Rey-
nolds. Si se cuantifica los valores entregados por el grafico del factor de Colburn, el gvdwp
2 es bastante més grande que el intercambiador modelo, en promedio aumenté en un 75,05 %.
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Figura 4.53: Comportamiento del Nusselt promedio para el gvswp 2 con

respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Figura 4.54: Comportamiento del factor de Colburn para el gvswp 2 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.

Al igual que en el caso anterior el factor de friccion fue més alto que en caso base, siendo
en promedio de 51,76 % mas alto en los generadores de vortices.
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Figura 4.55: Comportamiento del factor de Friccién para el gvswp 2 con
respecto a los nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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4.6. Comparacién entre los intercambiadores de calor
de distintos generadores de vortices

A continuacion se procede a comparar los intercambiadores de calor con diferentes genera-
dores de voértices en términos de transferencia de calor, pérdida de carga y sus rendimientos.

Factor de Colburn

En la figura 4.56 muestra el factor de colburn, de acuerdo a distintos niimeros de Rey-
nolds para los diferentes generadores de vortices. Todas tienen en comin que a medida que
aumenta los niimero de Re, la curva decrece y ademas, la diferencia entre ellas se acortan. Se
observa que la curva que presenta el menor factor de Colburn es la del modelo, pues al ser
una aleta plana no genera mayores vortices mas que en los tubos, que no es suficiente para
aumentar la transferencia de calor

La curva que tiene el factor de Colburn mas alto es intercambiador de calor con el gene-
rador de vortice delta winglet plano 1, la figura 4.56 muestra que es la que mejor transfiere
el calor en comparacién con las otras. Luego sigue el otro generador de vértice plano, pero
de menor tamano.

Con respecto a los generadores de vortices curvos, se quedan atrés en cuanto a transferencia
calor comparado con los plano como se observa en la figura 4.57. La que mejor factor de
Colburn tiene es la gvdwe 1, que es mas grande que gvdwce 2, aporta mas calor y los vortices
producidos son de mayor tamaiio.
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Figura 4.56: Comportamiento del factor de Colburn para los intercambiado-
res de calor con diferentes generadores de vortices con respecto a los niimeros

de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Figura 4.57: Comportamiento del coeficiente convectivo para los intercam-
biadores de calor con diferentes generadores de vértices con respecto a los
nimeros de Reynolds 5000, 6500 y 8000.

Factor de Friccion

Las curvas del factor de fricciéon se pueden ver en la figura 4.58, las que representan a dife-
rentes intercambiadores de calor con diferentes generadores de vortices para los RE = 5000,
6500, 8000. Las curvas tienen un comportamiento decreciente a medida que se aumenta los
Reynolds. En ella se aprecia que el modelo base, es la que tiene menor factor de friccién,
debido a que no tienen estas protuberancias en las aletas que provoquen una caida de presion
adicional como los que tienen generadores de vértices tal como lo representa el grafico de la
figura 4.59. Ademas, destacar que la caida de presién a medida que aumentan los Re, las
diferencias entre las curvas crecen.

En los generadores de voértices planos, son los que tiene el factor de friccion mas alto,
siendo el generador de vortice delta winglet plano 1 el primero, debido a que es mas grande
el gvdwp 2.

Los generadores curvos tienen mejor comportamiento en cuanto a la pérdida de presién,

siendo el mejor el gvdwe 2 el mejor, pues su factor de presion es menor al gvdwe 2. su geome-
tria y su forma de atacar el aire, hace que tenga la caida de presion no sea tan importante.
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Figura 4.58: Comportamiento del factor de friccién para los intercambiado-
res de calor con diferentes generadores de vértices con respecto a los ntimeros
de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Figura 4.59: Comportamiento de la caida de presién para los intercambiado-
res de calor con diferentes generadores de vortices con respecto a los niimeros
de Reynolds 5000, 6500 y 8000.
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Rendimiento en los intercambiadores de calor

A continuacién, se muestran diferentes formas de comparar el rendimiento de los inter-
cambiadores de calor con los diferentes generadores de vortices. Uno de los imprescindible es
el factor de rendimiento de area, en donde es el cociente entre el factor de Colburn con el de
Friccion. Mientas mas alto sea mejor sera, ya que indica que tiene una buena transferencia
de calor con poca pérdida de carga, ademaés, sirve para seleccionar el intercambiador de calor
mas pequeno, ya que su seccion frontal serd menor. En la figura 4.60, se observa que el mejor
es el gvdwe2 con diferencia, en comparacion con los deméas. Luego se encuentran las tres
curvas de los generadores de vortices restantes, en la que son muy parecidas en Reynolds
bajos, pero que al aumentar de logra evidenciar la diferencia, en la que el gvdwc 1, es el que
segundo mejor y el peor de los cuatro es el generador de vértice plano 1.
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Figura 4.60: Factor de rendimiento de area para los intercambiadores de
calor con diferentes generadores de vortices con respecto a los niimeros de
Reynolds 5000, 6500 y 8000.

En la figura 4.61, muestra el factor de rendimiento global, que se utiliza para ver de forma
integral el rendimiento del intercambiador en cuanto a transferencia de calor con la pérdida
de presion. El mejor evaluado con este criterio es el gvdwp 1, ya que es la curva mas alta, a
pesar de que su factor de friccién es la mas alta de todas, su gran poder de transferencia de
calor, lo lleva tener un gran rendimiento. Luego lo sigue el otro generador de vortice plano
mas pequeno. Tanto como los gvdwcel y gvdwe2 tienen un rendimiento similar y por tdltimo
se encuentra el caso base, que a pesar de ser el mejor en términos de pérdida de presion,
su transferencia de calor es bien pobre. Cabe destacar que las curvas de los generadores son
bastantes similares, no hay una diferencia significativa.
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Figura 4.61: Factor de rendimiento global para los intercambiadores de ca-
lor con diferentes generadores de vortices con respecto a los nimeros de
Reynolds 5000, 6500 y 8000.

Otro criterio bastante popular es el factor de rendimiento térmico en donde se utiliza para
comparar entre distintos intercambiadores, en este caso se usa el caso base como referencia.
Usa el mismo método del factor de rendimiento global y por lo mismo el orden no va a
cambiar con respecto a la figura 4.61, sus resultados se muestran en la figura 4.62. Estando
la curva del modelo en 1, se puede apreciar el niimero de veces en que las deméas curvas se

encuentran por encima de esta.
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Figura 4.62: Factor de rendimiento térmico para los intercambiadores de
calor con diferentes generadores de vortices con respecto a los nimeros de

Reynolds 5000, 6500 y 8000.

El siguiente criterio se obtiene de LaHaye [21], llamado factor de transferencia de calor J,
que se grafica en funcion con el factor de potencia de bombeo F. Para usar este criterio se
tiene que usar el mismo diametro de los tubos, por lo que no hay problema. Para explicar el
funcionamiento de este grafico, se tiene que entender que J es proporcional a la transferencia
de calor por unidad de volumen y F lo es con la potencia de bombeo por unidad de volumen,
para luego hacer el J con respecto al F y se obtiene lo que se muestra en la figura 4.63. Se
aprecia que, para la misma potencia de bombeo por unidad de volumen, se tiene que la curva
del gvdwp 1 es la que mas transferencia de calor por unidad de volumen realiza y luego la
sigue el otro generador plano de menor tamano. Las dos curvas de abajo son los generadores
curvos con poca diferencia comparada con los planos y que a medida que aumenta la potencia
de bombeo por unidad de volumen la transferencia de calor tienden a igualarse. En el tltimo
lugar se tiene el caso base. En general las curvas no se interceptan con los bombeos utilizados,

por lo que las curvas se mantienen siempre en el mismo orden.
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Figura 4.63: Factor de rendimiento de transferencia de calor por unidad de
volumen para los intercambiadores de calor en funciéon de la potencia de
bombeo por unidad de volumen.
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Capitulo 5

Conclusiones

En este proyecto se presenta los resultados de la adicién de cuatro diferentes generadores
de vértices a un intercambiador de calor de aletas planas, con el objetivo principal de realizar
un estudio sobre el comportamiento térmico. Para ello se simulé a través del software Ansys
Fluent con los siguientes Re: 5000, 6500 y 8000.

Los resultados obtenidos senialan que todos los generadores de vortices utilizados aumen-
tan la transferencia de calor en comparacién al caso base. Los mejores evaluados fueron los
generadores de vértices planos, siendo el mas grande de ellos, el mejor. El factor de Colburn
en el intercambiador de calor con el gvdwp 1, es el que mas aumento tiene con un 89 % y
el peor fue el gvdwe 2 con un 52,77 %. Estos niimeros estdn asociados a los tamanos de los
vortices generados, dado que mientras mas grandes son, mas poder de transferir calor puede,
esto se puede observar a través de las imagenes de flujo y también a través del grafico de
Nusselt local, donde los peaks mas altos lo obtuvo gvdwp 1 que llegaban a superar los 40 en
desmedro del gvdwe 2 que apenas sobrepasaba los 30.

La capa limite térmica observada en todos los casos, a través de las figuras de contornos
termodinamico, va desapareciendo ya desde el primer tubo. Esto es debido a que el flujo a
altas velocidades como en este estudio, se vuelve turbulento en donde hay mucho desorden
de particulas que producen mayor mezcla de esta, provocando su desaparicion. Ademas, con
los generadores de vortices ayuda bastante al flujo turbulento a modificar su capa limite, con
sus remolinos.

En relacién a la pérdida de carga se obtuvo que los generadores de vértices curvos fueron
los que mejor resultados obtuvieron destacandose el de menor tamano. Dado que en el factor
de friccién el intercambiador de calor con el gvdwe 2, tuvo un incremento de un 24,61 % y
en el dltimo lugar lo obtuvo el gvdwp 1 con un 65,48 %.

En términos de rendimiento, se usaron varios criterios, entre estos el factor de rendimiento
de area, que destaca la parte econdmica ya que pone en énfasis el area de su secciéon frontal y
por ende el tamano del intercambiador. El que obtuvo el mejor rendimiento fue el gvdwe 2,
en donde su potencial se encuentra ser el mejor en término de caida de presion sin opacar la
transferencia de calor. Los otros tres se encuentran muy parecidos y solo se logra diferenciar
en a Re = 8000 en donde el peor rendimiento fue gvdwp 1. Es el ideal si su objetivo es
transferir calor sin ser tan costo muy elevado.
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En el factor de rendimiento global las curvas de los generadores de vértices a medida que
aumenta los Reynolds, las diferencias entre estas disminuyen. El mas alto fue el gvdwp 1, ya
que este criterio privilegia la transferencia de calor por sobre la caida de presion, debido a
esto el peor rendimiento lo tuvo el generador de vértice curvo de menor tamafno. En el factor
de rendimiento térmico se mantiene los resultados anteriores, pero que entrega la informacién
de que por lo menos hay un 39,7 % mejor rendimiento que el caso base, llegando hasta el
66,15 % en el més alto de los casos.

En el dltimo criterio usado fue el factor de rendimiento de transferencia de calor, en el
que sus resultados entrega que, a una misma potencia de bombeo por unidad de volumen,
los generadores planos son los que mas transfieren calor por unidad de volumen, siendo el
gvdwp 1, el mas grande el que més transfiere. El peor rendimiento los tiene los curvos, que
por una minima diferencia, el gvdwc 2 el mas bajo.

A pesar de que los estudios han demostrados que en los delta winglet planos, cuando son
puestos con la punta hacia adelante tienen mejor rendimiento térmico que la orientacion uti-
lizada en esta investigacion, los resultados obtenidos fueron satisfactorios y son competitivos
con los curvos.

Los generadores de vortices curvos tiene harto futuro, pero que no hay tanta investigacion
como si lo tiene los planos, es por ellos que en el futuro se recomienda ir modificando sus
parametros como su curvatura, su tamano, la distancia con respecto a los tubos, etc. También
considerar crear nuevos disefios con el fin de encontrar el mejor generador de vortice que tenga
alta transferencia de calor y su caida de presion sea muy baja.
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A. Anexo

.A.1. Contornos de presiéon en el plano XY

Pressure
Contour 1 [Pa]

Figura .1: Contorno de presién en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwe 1, Re = 8000
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Figura .2: Contorno de presién en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwe 2, Re = 8000.
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Pressure
Contour 1 [Pa]

Figura .3: Contorno de presion en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwp 1, Re = 8000.
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Figura .4: Contorno de presiéon en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwp 2, Re = 8000

.A.2. Perfiles de velocidad en el plano XY
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Figura .5: Perfiles de velocidad en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwe 1, Re = 8000
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Figura .6: Perfiles de velocidad en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwe 2, Re = 8000
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Figura .7: Perfiles de velocidad en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwp 1, Re = 8000
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Figura .8: Perfiles de velocidad en el plano XY del intercambiador de calor
con el gvdwp 2, Re = 8000
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Vectores de velocidad en miiltiples planos YZ
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Figura .9: Vectores de velocidad en multiples planos YZ del intercambiador
de calor con el gvdwc 1, Re = 8000
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Figura .10: Vectores de velocidad en miltiples planos YZ del intercambiador
de calor con el gvdwc 2, Re = 8000
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Figura .11: Vectores de velocidad en multiples planos YZ del intercambiador
de calor con el gvdwp 1, Re = 8000.
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Figura .12: Vectores de velocidad en miltiples planos YZ del intercambiador
de calor con el gvdwp 2, Re = 8000.

.A.4. Energia cinética turbulenta

Turbulence Kinetic Energy
Contour 2 [mA2 s7-2]

Figura .13: Energia cinética turbulenta en el plano XY para el gvdwp 2, Re
= 5000.
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