qM Ingenieria Mecéanica. Vol. 14. No. 3, septiembre-diciembre, 2011, p. 181-188 ISSN 1815-5944

Articulo Original

Analisis exergético comparativo entre intercambiadores de calor
Rubén Borrajo-Pérez, Diego Quintero-Cabrera, Juan José Gonzalez-Bayon
Recibido el 12 de octubre de 2010; aceptado el 06 de julio de 2011

Resumen

Los intercambiadores de calor son equipos de importancia primordial en la industria y en
aplicaciones domésticas en general. El trabajo esta relacionado con el area de la intensificacion de la
transferencia de calor en intercambiadores de calor compactos y la comparacion entre diferentes
tipos de superficies intensificadas. La comparacion es realizada a partir del analisis de la exergia
destruida por la superficie de intercambio como resultado de las perdidas por friccion y del
intercambio térmico entre cuerpos con diferencia finita de temperaturas. El analisis de Segunda Ley
de la Termodinamica permite identificar en que superficie de intercambio se genera mas entropia.
Como resultado fundamental se obtiene la dependencia entre la exergia destruida y el
espaciamiento transversal para una superficie formada por una fila de tubos elipticos a diferentes
valores del numero de Reynolds. Se identifica al intercambio térmico como la de mayor aporte a la
entropia generada. Finalmente se demuestra la viabilidad de la intensificacion de la transferencia de
calor empleando generadores de vortices en intercambiadores de calor.

Palabras claves: generadores de vortices, intecambiadores de calor compactos, tubos elipticos, exergia.

A comparative exergetic analysis of compact heat exchangers
Abstract

The heat exchangers are important devices in both industry and household applications. This work is
about heat transfer enhancement in heat exchangers surface. Many heat transfer enhancement
techniques can be applied and then a comparative tool is needed to evaluate its performance.
Thermodynamics is one of these tools and the exergetic analysis can be applied to heat exchanger
surfaces. The exergy destroyed because both of thermal exchange between bodies with different
temperatures and destroyed by friction drag is calculated. These results are used to compare heat
exchanger surfaces. Heat exchanger surfaces in smooth configuration and the same surfaces using
vortex generator as enhancement technique were compared. Results show the relationship between
generated entropy, transversal pitch and Reynolds number. The technique employed was very useful
and the advantage of using vortex generator on heat exchanger surfaces was proved.

Key words: vortex generators, compact heat exchanger, elliptical tubes, exergy.
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Introduccién

Los elementos promotores de turbulencia conocidos como generadores de vértices se usan entre otras
aplicaciones para mejorar el comportamiento térmico de una superficie de intercambio [1]. Estos elementos
producen un efecto beneficioso que en ocasiones es puesto en duda. En la actualidad existen variadas
técnicas para la comparacion entre superficies de intercambio de calor, que consideran individualmente
diferentes restricciones y métodos de andlisis, por lo que los resultados de su aplicacion no siempre son
coincidentes. El objetivo perseguido por el proyectista decide a la hora de realizar el analisis, pues es él, al
final, quien escoge cudl pardmetro se va a minimizar o a maximizar. Considerando el caracter abarcador del
andlisis termodinamico, en este trabajo sera usada, como herramienta de comparacion, la exergia destruida
en la superficie producto del intercambio de calor, con una diferencia finita de temperaturas y debido a la
friccion del fluido al atravesar el intercambiador [2]. Los intercambiadores de calor que utilizan tubos de
geometria no circular, son atractivos desde varios puntos de vista y su difusion se viene incrementando en los
ultimos afios [3].

Las restricciones aplicadas para la comparacion seran, la igualdad en el gasto y en el calor intercambiado por
las superficies. El objetivo del trabajo es comparar seis modelos de intercambiadores de calor compactos,
cuando en ellos son utilizados generadores de vortices como técnica de intensificaciéon, con los mismos
modelos, pero con configuracion de aleta lisa. La comparacién se realizara utilizando la Segunda Ley de la
Termodinamica como herramienta de analisis. Los modelos de intercambiadores que van a ser estudiados en
este trabajo estan todos formados por una fila de tubos elipticos aletados y se consideraran seis valores
diferentes del espaciamiento transversal adimensional S;D,, adimensionalizado con respecto al diametro

menor de la elipse del tubo eliptico, D2
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Figura 1. Modelos de una fila estudiados

Estos modelos (ver figura 1) fueron objeto de estudio en un trabajo anterior[4] donde, para cada uno de ellos,
se determino el valor del nimero de Nusselt global, NuO y del factor de friccién, fO en condicion lisa, o sea sin
ninguna técnica de intensificacion aplicada, como una funcion del nimero de Reynolds y con generadores de
vortices colocados sobre las aletas, o0 sea intensificada. Luego, la influencia de la velocidad del fluido y de los
espaciamientos entre tubos sobre Ny es conocida para ambas condiciones (lisa e intensificada). En las figuras

2y 3 se presentan valores de Ny y f para los modelos en condicion lisa segin Pérez [5], mientras que en las
figuras 4 y 5 se grafican las razones de estos parametros en las superficies intensificadas con respecto a las
mismas en condicion lisa Nu/NuO y f/f10. Los valores relacionados de f, fueron previamente ajsutados y es el
ajsute lo que se presenta en el trabajo.
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Figura 2. Comportamiento de Ny, vs Re para diferentes Si/D,
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Figura 5. Valores de f/fy vs. Re para diferentes S/D,

Precisamente, la relacién entre la exergia destruida por la superficie intensificada y la exergia destruida sin
ninguna técnica de intensificacion aplicada sera el factor de comparacién. Se analiza en el trabajo la
influencia del nimero de Reynolds y del espaciamiento transversal adimensional sobre los parametros que
definen su desempefio termohidraulico, para los modelos con una fila de tubos.
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Fundamentacion teorica
Considerando una secciéon de paso de un intercambiador de calor con una longitud dx como un sistema
termodinamico, se puede escribir segun Bejan[6]:

mdh = g'dx @
donde m es la masa de fluido, dh la variacién de su entalpia, q' es el calor transferido por unidad de longitud

y dx es un diferencial de longitud. Luego, si ds/dx es la derivada de la entropia con respecto a la longitud y
es la diferencia de temperaturas local, puede escribirse[7] que:

|
s'er:mE_Q_Zo @)
9 dx T+AT
donde S!  esla entropia generada por unidad de longitud. Recordando de termodinamica que:

ger
dh =Tds - vdp )

donde dp es el diferencial de presion entonces, al sustituir los valores de ds de la ecuacion 3, y de dh de la
ecuacion 1 en la ecuacion 2, esta Ultima queda como:

I .

: g AT m( dp

Sger = +—(——} @)
T+ AT/T) pTL dx

Asumiendo que la diferencia de temperaturas local () es despreciable si se compara con la temperatura
absoluta T, la ecuacién anterior puede ser simplificada y entonces la entropia generada sera:

| .
: AT m( dp
g _dal mp 9.y (5)
ger =12 pT( dxj

La dificultad que presenta la integracion de la ecuacion anterior, para una longitud dada de la seccién de paso
de un intercambiador de calor, esta dada por el desconocimiento de la ley de variacion del flujo de calor y de
las temperaturas, como una funcién de la longitud para el régimen de flujo. Alternativamente, se cuenta con el
valor de la caida de presién a través de cada modelo ( p), asi como con el valor del nimero de Nusselt
global de cada modelo en las dos condiciones, entonces, el calculo de la entropia generada por efecto de la
friccién, representado por el segundo término de la derecha de la ecuacién 5, puede ser obtenido de acuerdo
con la siguiente ecuacion:
S|A )= mAp (6)
pT

De la misma forma, el primer término de la derecha de la ecuacién 5 representa la entropia generada por el
intercambio térmico entre el fluido y las aletas que conforman el pasaje, estando ambos a diferentes
temperaturas. Debe destacarse que los valores del nUmero de Nusselt con los que se contara en este trabajo
fueron obtenidos a través de la analogia entre la transferencia de calor y masa y usando la sublimacién de
naftaleno como técnica experimental [8], luego estos resultados son validos para aleta isotérmica, o sea, con
eficiencia de aleta igual a la unidad.

Lo anterior presupone que se asumira una diferencia de temperaturas para el fluido entre la entrada y la
salida del pasaje de valor similar a aquellas tipicas en intercambiadores de calor con caracteristicas similares,
luego, con el gasto por el pasaje, queda determinado entonces el calor por conveccién que el fluido gana (Q),
segun la ecuacién 7 (se considera un condensador de aire acondicionado, donde el aire es calentado) en su
transito a lo largo del pasaje del intercambiador.

Q:me(Ts _Te) )
donde Ts y Te son las temperaturas de salida y de entrada del fluido en el canal. Si el gasto y el calor por
conveccion intercambiado en el pasaje son fijados, entonces, considerando estas restricciones y ademas, que
los modelos tienen diferente valor del coeficiente de transferencia de calor, aquellos con los mayores valores

del coeficiente de transferencia de calor necesitan menores diferencias de temperatura entre el fluido y la
pared para intercambiar la misma cantidad de calor. La diferencia de temperaturas que existe entre el fluido y
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la pared (Tp) sera calculada a partir de la conocida media logaritmica de temperaturas (ATlog), segun la
ecuacion 8.
T -T
AT,Og =—2 >
|nﬂ (8)
Tp -T,

La entropia generada por el efecto del intercambio térmico, asumiendo como simplificacién que todo el
intercambio de calor ocurre entre dos temperaturas constantes, seré:

I .

. AT m( d

S +_(__p] ©)
T?(A+AT/T) pT

siendo la temperatura del fluido, T; ,calculada como la media logaritmica entre la entrada y la salida del

pasaje, segun:

Te B Ts

T (10)
In—%

T
El valor de la exergia destruida por la superficie (Egset) por causa de la friccion y del intercambio térmico es
expresada por la ecuacion 11, siendo T¢=298K el valor de la temperatura escogida como referencia,

Tf=

S

Tpr pTy

El célculo se realiza de manera iterativa, pues la temperatura de la pared es supuesta y se obtiene la
convergencia cuando el calor por conveccion, dado por la ecuacion 7, es igual al calor calculado segun:

Q = kFAT,, (12)

donde k es el coeficiente de transferencia de calor entre la superficie y el fluido y F es el area de transferencia
de calor del canal o pasaje.

Si se divide el valor de la exergia destruida por la superficie de intercambio de calor cuando son usados
generadores de vortices longitudinales en las aletas (Egest) por €l mismo término, pero cuando la superficie no
esta intensificada (Egesto Superficie lisa), entonces el resultado sera un valor que, de ser inferior a la unidad,
significaria que es ventajoso el uso de la técnica de intensificacion. Por el contrario, un resultado mayor que
uno significa que no es conveniente el uso de la técnica de intensificacion. La relacion referida anteriormente
esta definida en la ecuacion 13 y en lo adelante serd llamada tasa relativa de destruccion de exergia.

E dest — Q TO (11)

E
_ _—dest
Nexe = —E (13)
desto
Adicionalmente, se considera otro parametro (¢ en la ecuacion 14), expresado en por ciento, que relaciona la

entropia generada por la friccion con la generada por el intercambio térmico. El objetivo es tener informacion
acerca de cual de las dos irreversibilidades, la interna, caracterizada por la friccion, o la externa, caracterizada
por el intercambio térmico, es la que decide sobre el comportamiento de la superficie.

Ap

S
0= —(100) (14)

AT
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Analisis de los Resultados

A continuacion se presenta el resultado de la aplicacion de esta metodologia para los diferentes modelos de
intercambiador de calor estudiados en el trabajo.

En la figura 6 se puede observar como la exergia destruida por la superficie disminuye en la medida que el
namero de Reynolds, definido a partir del diametro hidraulico del canal segin Kay and London[9], aumenta
para todos los espaciamientos transversales adimensionales estudiados; el motivo de este comportamiento
es el aumento del valor del coeficiente de transferencia de calor con el nimero de Reynolds.

Lo anterior se manifiesta con mayor intensidad cuando la superficie esta intensificada que cuando no lo esta
(superficie lisa). Se debe recordar que la relacion Nu/Nu, aumenta con el nimero de Reynolds, como se vio
en la seccién anterior; al mismo tiempo, el aumento de las pérdidas de presion, expresado por una relacién
f/fo mayor que la unidad, no consigue sobrepasar el efecto del aumento del nimero de Nusselt.
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Figura 6. Nexe Vs Re para diferentes S/D»

Adicionalmente, en la medida que el nimero de Reynolds va creciendo, la relacion f/f, va disminuyendo. Lo
anterior se puede interpretar como un efecto ventajoso de los generadores de vortices, pues estos consiguen
intensificar la transferencia de calor y al mismo tiempo ejercen una influencia positiva sobre la friccién. Esta
influencia, que consiste en un aumento del factor de friccion en una magnitud menor que la alcanzada por el
coeficiente de transferencia de calor, crece en la medida que se incrementa la velocidad del flujo. Debe
destacarse que la analogia de Reynolds plantea que existe una relacion directa entre el valor del coeficiente
de transferencia y el arrastre sobre la superficie.

Se presentan en la figura 7 los valores de la tasa relativa de exergia destruida para cada uno de los modelos.
Con el aumento del espaciamiento transversal adimensional la exergia destruida por la superficie
intensificada crece, segln puede ser apreciado en la figura. La causa de este comportamiento esta en el
hecho de que la intensificacion de la transferencia de calor es menor cuando el espaciamiento transversal
crece, pues es menor el peso relativo del area intensificada sobre el area total de la aleta.
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Figura 7. Nexe como funcion de S+/D, vs Re
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Lo anterior produce una mayor diferencia de temperatura entre el fluido y la pared que la que presentan los
modelos con menor espaciamiento transversal. La disminucion que ocurre en la razén f/f, con el aumento de
S+/D, no consigue predominar y el resultado neto es un aumento en la exergia destruida. Los valores de

¢ para los modelos estudiados nunca superaron el 20%, segln Pérez[4].

Conclusiones

1.

Una de las principales conclusiones que pueden extraerse de este trabajo es la posibilidad de utilizar la
Segunda Ley de la Termodinamica como herramienta de comparacion entre superficies de intercambio de
calor, cuando se quiere evaluar el desempefio de las mismas.

. Como resultado de la comparacion entre las superficies con y sin la presencia de generadores de vortices

longitudinales, a partir de los valores de la exergia destruida por la friccion y el intercambio térmico con
diferencia finita de temperaturas, se puede concluir que todas las superficies analizadas en este trabajo
destruyen menos exergia cuando son intensificadas mediante el uso de generadores de voértices, que con
la misma superficie en condicion lisa, como indican los valores de Nexe inferiores a la unidad para todos los
modelos.

. La utilidad de los generadores de vortices como elementos intensificadores de la transferencia de calor ha

sido probada utilizando la exergia destruida como indicador de desempefio. Se demuestra que el
espaciamiento transversal, cuando es menor, produce mejorias en el desempefio general, pues la exergia
destruida disminuye.

. Finalmente, debe ser destacado el menor peso relativo de la exergia destruida por la friccion frente a la que

es destruida por el intercambio térmico, pues el factor ¢ es siempre menor que 20%. Lo anterior justifica
por qué la razén Nu/Nu, es la que determina fundamentalmente en el desempefio de estos modelos.
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